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^OT^wovt  zvLT  ersten  Auflage. 


Veranlassung  zur  Bearbeitung  vorliegenden  Werkes  war  für 
mich  das  Bedürfniss,  ein  Handbuch  zu  besitzen,  welches,  dem 
Gange  meines  Unterrichtes  sich  anpassend,  die  Elemente 
des  Maschinenbaues  und  der  Maschinenlehre  behandelte.  Ein 
meinen  Intentionen  entsprechendes  Werk  sollte  nicht  blos 
Constructionsregeln  und  Zeichnungsvorlagen  geben,  sondern 
auch,  und  wohl  in  erster  Reihe,  eine  mathematische  Entwick- 
lung der  Haupt-Constructions-Grundsätze  enthalten.  In  letz- 
terer Hinsicht  mussten  die  ausserordentlich  werthvollen  Publi- 
cationen,  welche  in  jüngster  Zeit  auf  dem  Gebiete  der  theore- 
tischen und  angewandten  Mechanik  erschienen  sind,  unbedingt 
mit  berücksichtigt  werden. 

Bald  aber,  nachdem  ich  die  Bearbeitung  der  hiermit  gestell- 
ten Aufgabe  unternommen,  zeigte  es  sich,  dass  das  begonnene 
Werk  jene  Grenzen  weit  überschreiten  würde,  welche  durch 
den  zunächst  im  Interesse  meiner  diesjährigen  Schüler  einzu- 
haltenden Zeitpunkt  der  Herausgabe  gesteckt  waren.  Um  aber 
dennoch  ein  in  sich  abgeschlossenes  Ganzes  darbieten  zu  kön- 
nen, wurde  der  Inhalt  des  nun  vorliegenden  Theiles  meiner 
Constructionslehre  auf  die  >Triehwer1ce<  beschränkt,  und  um- 
fasst  derselbe  demnach:  theoretische  Betrachtungen  über  die 
rotirende  Bewegung,  ihre  Fortpflanzung  und  Uebertragung, 
sowie  Berechnung  und  Construction  der  hieher  gehörigen 
Maschinentheile.  Die  Behandlung  der  Kurbelmechanismen,  oder 
die  Verbindung  der  rotirenden  mit  der  geradlinigen  Bewegung 
musste  für  einen  zweiten  Theil  vorbehalten  bleiben. 
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Der  praktische  Theil  des  Buches  stützt  sich  bei  Bestimmung 
der  Abmessungen  zunächst  auf  bekannte,  oder  als  bekannt 
vorauszusetzende  Resultate  der  Festigkeitslehre,  zeigt  aber 
auch  als  Vorbilder  gute  ausgeführte  Constructionen.  Für  die 
Behandlung  der  in  den  Text  aufgenommenen  Holzschnittfiguren 
wurde  als  Hauptgrundsatz  festgehalten,  dass  dieselben  Skizzen 
sein  sollten,  der  Art  etwa,  wie  sie  der  Lehrer  während  des 
Vortrages  an  die  Tafel  aufzuzeichnen  im  Stande  ist,  und 
sorgfältig  vermieden,  denselben  den  Charakter  von  schattirten 
Bildern  zu  geben. 

Wenn  somit  dieses  Werk  auch  zunächst  für  den  Schulge- 
brauch bestimmt  ist,  so  wird  doch  auch  mancher  ausübende 
Maschinentechniker  in  demselben  brauchbare  Winke  für  seine 
Constructionen  finden,  und  ausserdem  vielleicht,  was  mir 
persönlich,  als  Verfasser,  die  grösste  Befriedigung  gewähren 
würde,  eine  Anregung  empfangen,  sich  darbietende  Probleme 
mit  Hilfe  der  in  diesem  Buche  enthaltenen  Anleitungen  rech- 
nend, das  heisst  mehr  wissenschaftlich  zu  verfolgen. 

Karlsruhe,  Januar  1874. 

Der  Verfasser. 
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Indem  ich  das  vorliegende  Werk  als  zweite  Auflage  meiner 
>  Triebwerke  <  meinen  Fachgenossen  übergebe,  glaube  ich  vor 
Allem  auf  diejenigen  Punkte  hinweisen  zu  sollen,  in  welchen 
dasselbe  wesentliche  Verschiedenheit  gegen  die  frühere  Auflage 
zeigt. 

Zunächst  musste  behufs  Einführung  des  Millimeters  anstatt 
des  Centimeters  als  Maasseinheit  eine  allgemeine  Umrechnung 
der  Formeln  stattfinden.  Ich  habe  hiedurch  einem  Bedürfnisse 
der  Praxis  zu  entsprechen  geglaubt,  trotzdem  ich  mir  die 
Vortheile  nicht  verhehlte,  welche  die  Beibehaltung  des  Centi- 
meters als  Maasseinheit  geboten  haben  würde.  Ich  nenne 
darunter  vor  Allem  die  Uebereinstimmung  der  specifischen 
Belastungen  mit  dem  Atraosphärendruck  und  die,  nach  meiner 
Meinung  wenigstens,  leichter  vorstellbaren  grösseren  Werthe 
der  specifischen  Belastungen  und  Spannungsintensitäten  in 
Kilogrammen  per  Quadratcentimeter. 

Wesentliche  Aenderungen  zeigen  sich  des  Weiteren  in  der 
allgemeinen,  allerdings  nur  ganz  kurzen  Behandlung  der  Difle- 
rential-  oder  epicyclischen  Räderwerke. 

Bei  den  Riementrieben  musste  natürlich  auf  neuere  Aus- 
fuhrungen Rücksicht  genommen  werden,  doch  glaubte  ich  von 
der  allgemeinen  Annahme  der  > amerikanischen«  Berechnungs- 
weise absehen  zu  müssen.  Dagegen  wurde  die  Construction 
schmiedeisemer  Scheiben  mitberücksichtigt. 

Bei  den  Seiltrieben  wurde  zunächst  die  Bestimmung  der 
Seilcurve  als  Kettenlinie  beibehalten,  da  nur  unter  dieser 
Annahme  für  einen  sehr  schrägen  Trieb,   wie  er  bei  Hanf- 
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seiltransmissionen  oft  vorkömmt,  die  Einsenkungen  richtig 
bestimmt  werden  können.  Für  ganz  oder  nahezu  horizontalen 
Trieb  dagegen  mag  wohl  die  Annahme  der  Parabel  statt  der 
Kettenlinie  genügen,  und  habe  ich  daher  auch  hiefür,  sowie 
auch  für  die  Bestimmung  der  Lage  der  Leitrollen  beim  polygo- 
nalen Seiltrieb  sehr  einfache  Formeln  gegeben. 

In  den  beiden  Capiteln  über  die  Transmissionen  mit  Seilen 
und  Ketten  wurde  in  Kurzem  auch  auf  die  Benützung  dieser 
Zugorgane  bei  Hebezeugen  Bezug  genommen. 

Der  vierte  Abschnitt  ist  neu  hinzugekommen  und  entspricht 
dies  einer  in  der  Vorrede  zur  ersten  Auflage  gemachten  Zusage. 
Gerade  in  diesem  Abschnitte,  bei  den  Kurbelgetrieben,  war  es 
besonders  schwierig,  den  Stoff  abzugrenzen,  um  einerseits  von 
den  gebräuchlichsten  Getriebsanordnungen  keine  wegzulassen, 
andererseits  aber  auch  den  Umfang  des  Werkes  nicht  über 
ein  passendes  Maass  zu  vergrössem.  In  dieser  Beziehung 
leitete  mich  zum  Theil  das  Bestreben,  dem  Werke  seinen 
Charakter  zu  wahren,  nach  welchem  es  kein  Lehrbuch  der 
Kinematik  oder  theoretischen  Mechanik  sein  sollte,  und  dem- 
gemäss  nicht  blos  mancher  theoretisch  interessante  Mecha- 
nismus, sondern  auch  manche  für  den  constructiven  und  prak- 
tischen Maschinenbau  nicht  direct  verwerthbare  theoretische 
Untersuchung  weggelassen  werden  musste.  Das  Werk  sollte 
eine  Constractionslehre  für  die  gebräuchlichsten  Triebwerks- 
anlagen  (das  yworking<  oder  >driving  gear<  des  englischen 
Maschinenbaues)  sein.  Beibehalten  wurde  aber  für  die  Text- 
figuren der  ausgesprochene  Charakter  der  Handskizzen  mit 
sorgfältiger  Vermeidung  aller  unwesentlichen  Details. 

Dass  das  Werk  so  Manches  enthält,  was  in  einer  oder  der 
anderen  Fachschrift  schon  zu  finden  ist,  ist  wohl  selbstver- 
ständlich, ich  vertraue  aber,  dass  Fachmänner  darin  neben 
dem  Bekannten  auch  manches  Neue  und  mir  Eigenthümliche 
finden  werden. 

Karlsruhe^  März  1881. 

Der  Verfasser. 
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L  EINLEITUNG. 


§.  1.    Rotirende  Bewegung  eines  Punktes. 

Ein  bewegter  Punkt  hat  eine  einfache  rotirende  Bewegung, 
wenn  in  jeder  seiner  Lagen  seine  Entfernung  von  einer  geraden 
Linie  constant  bleibt ;  die  letztere  heisst  Rotationsaxe  und  ist 
wie  jede  gerade  Linie  durch  2  beliebige  Punkte  in  ihr  gegeben. 
Die  Bahn  des  beweglichen  Punktes  ist  eine  Kreislinie,  deren 
Halbmesser  r  die  kürzeste  Entfernung  des  erstem  von  der  Ge- 
raden, d.  h.  die  Länge  der  Senkrechten  auf  die  letztere  ist 
die  Ebene  dieser  Kreisbahn  steht  daher  senkrecht  auf  der  Ro- 
tationsaxe, und  der  Mittelpunkt  derselben  ist  der  Durchschnitts- 
punkt jener  Ebene  mit  der  Rotationsaxe.  Die  Radien  an  2 
vom  Punkte-  p  zu  Anfang  und  Ende  des  Zeitintervalles  dt 
innegehabten  Stellungen  schliessen  einen  Winkel  d(p  ein,  den 
Drehungswinkel,  und  der  von  dem  beweglichen  Punkte  in  dieser 
Zeit  auf  seiner  Kreisbahn  zurückgelegte  Weg  ist  ds  =  rdq). 
Als  Maass  der  Geschwindigkeit  wird  der  in  der  Zeiteinheit 
zurückgelegte  Weg  betrachtet 

ds dg) 

Die  Geschwindigkeit,  welche  bei  dieser  Stellungsänderung  des 
Fahrstrahles  ein  Punkt  desselben  in  der  Entfernung  =  1  an- 
nimmt, heisst  Winkelgeschwindigkeit,  bezeichnet  durch 

dw 

daher  v  =  rw^ 

d.   h.   die   lineare  Geschivindiglceit  des  rotirenden  FimUes  ist 

1. 
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gleich  dem  Producte  aus  seiner  WinJcelgeschwindigJceit  und 
seiner  Entfernung  von  der  Drehungsaxe,  Als  Zeiteinheit  wird 
in  der  Regel  die  Sekunde  angenommen. 

Ist  ii\  also  auch  -^^   für  eine    gewisse  Zeit  constant,  so 

gilt  auch  s=:rg), 

und  bei  einer  ganzen  Umdrehung  wird 

s==2r7t  sodann   bei  n  Umdrehungen 

5  =  2r7rn,  und    wenn    n    (wie    in    der 

Regel  der  Fall  ist)  die  Anzahl  der  Umdrehungen  in  der 
Minute  bezeichnet,  so  ist 

— ^^r —        der  Weg  eines  Punktes  am  Umfang  der  Kreis- 
bahn  in  der  Sekunde,  d.  h.  die  Geschwindigkeit  desselben  =t;. 

§.  2.  Rotirende  Bewegung  mehrerer  Punkte. 

Für  2  rotirende  Punkte  pi  und  p^  haben  wir 
2ri7t  n.  d  cpi 


2  raTcno  d  Wo 


und  hieraus 


r^n^^r^d(p^^r^w^  ^j^^,  ^  =  !^ 
^2^2       r^dcpi      r^iVi  «2      «^2* 

Sind  diese  2  Punkte  in  constanter  Entfernung  E  von  einander, 
und  sind  für  beide  auch  ihre  Abstände  r^  und  r^  von  der  Ro- 
tationsaxe  constant,  so  ist  durch  dieselben  eine  um  die  gleiche 
Axe  rotirende  gerade  Linie  gegeben,  deren  sämmtliche  Punkte 
an  der  Rotation  in  der  Weise  theilnehmen ,  dass  alle  wie  p^ 
und  P2  zu  gleicher  Zeit  eine  ganze  oder  zu  gleicher  Zeit  n 
Umdrehungen  machen,  d.  h.  dass 

n^  =^2, 
und  daher  auch 

Wi=^W2  wird. 
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Durch  einen  dritten  mit  den  beiden  ersten  nicht  in  gerader 
Linie  liegenden  Punkt  ist  eine  rotirende  Ebene  und  damit  ein 
ganzes  rotirendes  System  gegeben,  für  dessen  sämmtliche  Punkte 
gilt: 

Wi  =  W2  =  W3  == 

Wi=W2  =  W^= 

In  einer  Entfernung  r=0  ist  die  Bewegungsgeschwindigkeit 
=  VQ  =  rd(p  =  0^  d.  h.  hier  findet  keine  Bewegung,  also  Ruhe 
statt.  Zwei  solche  Punkte  eines  rotirenden  Systemes,  welche  in 
Ruhe  sind,  bestimmen  durch  die  Richtung  ihrer  Verbindungs- 
linie die  Rotationsaxe. 


§.  3.  Gleichzeitige  Rotationen  um  zwei  oder  mehrere  Axen. 

Die  rotirende  Bewegung  eines  Punktes  und  eines  Systemes 
kann  auch  eine  Resultante  aus  mehreren  gleichzeitig  auf- 
tretenden componenten  Rotationen,  und  zwar  können  die  letz- 
tern sein: 

1)  Rotationen  um  die  gleiche  Axe, 

2)  Rotationen  um  parallele  Axen, 

3)  Rotationen  um  sich  schneidende  Axen, 

4)  Rotationen  um  gekreuzte  Axen. 

Wir  betrachten  den  allgemeineren  (3.)  Fall  zuerst,  aus  welchem 
dann  der  2.  und  1.  als  Specialität  folgt,  und  welche  wir  zur 
Behandlung  des  4.  Falles  bedürfen  werden. 

Angenommen  werde  ein  unveränderliches  System,  welches 
vermöge  irgend  einer  Ursache  eine  Rotation  um  die  Axe  Äi 
mit  einer  Winkelgeschwindigkeit  tCi  und  eine  solche  um  die 
Axe  Ä2  mit  einer  Winkelgeschwindigkeit  W2  habe ;  beide  Axen 
kreuzen  sich  im  Punkte  0  unter  dem  Winkel  S.  Von  dem  Sy- 
steme fassen  wir  einen  Punkt  p  ins  Auge,  der  von  beiden  Axen 
um  r=l  abstehe,  und  der  also,  wenn  diese  Entfernung  con- 
stant  bleiben  soll,  in  jeder  Lage  nur  in  einer  Kugeloberfläche 
gefunden  werden  kann,  welche  mit  dem  Radius  r  =  1  um  den 
Durchschnittspunkt  0  der  beiden  Axen  gezogen  wird. 
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Vermöge    der   Einzel  -  Rotationen 
^^&-  1-  ist  der  auf  dieser  Kugeloberfläche 

zurückgelegte  Bogen  q)i=p  nti, 
bezüglich  g>i=pm2  und  es  möge 
bei  dem  gleichzeitigen  Eintreten 
beider  Rotationen  der  bewegliche 
Punkt  an  eine  andere  Stelle 
M  der  Kugeloberfläche  gelangen, 
welche  mit  den  beiden  andern 
Punkten  p  und  wjtj  ein  sphäri- 
sches /\  bildet,  für  welches  all- 
gemein gilt: 

cos(jpM)^==cos(pmi)co%{miM)-\-sin{pmi)sm{miM)cos{Mmip)y 

cos  0  =  cos  gpi  cos  <p2  +  sin  ^  sin  g)^  cos  (jt  —  5), 

=  cos  q)i  cos  g)2  —  sin  g)i  sin  g)2  cos  5. 

Geschehen  die  Rotationen  nur  in  der  unendlich  kleinen  Zeit 
dt  um  die  unendlich  kleinen  Winkel  dq)idq)2  d<I>^  so  geht  die 
Kugeloberfläche  in  das  Element  der  Tangentialebene  über,  und 
es  wird: 

cosc?0  =  cosdgpi  cosd^a  — sine^^pi  sinciyg  coscf, 

cos^  d<t>==cos^d(piCos^dqi2  — 2smdqiisindg)2Cosdg)iCOsdg)iCos  d 
-j-sin*d^  sm^dg)i  cos*c)\ 

Setzt  man  hierin  cos2  =  l  —  sin»,  so  wird 

1  —  sin«  d  0  =  (1  —  sin«  (?  ^1 )  (1  —  sin«  e?^)^) 
—  2smdq)iSmdg)2CO^dq)iCosdq)2CosS-\-sm^dq)iSm^dg)2COS^8, 

Setzt  man  ferner,  weil  d0i,dgpi,  und  dip^  unendlich  klein  sind, 
statt  des  Sinus  den  Bogen,  sowie  cos  =  1 ,  so  wird ,  wenn  wir 
die  Glieder  mit  unendlich  kleinen  Grössen  von  höherer  als 
zweiter  Ordnung  weglassen, 

(d9)^  =  (dq)iy  +  {dq)2)^-}'2dq)idg)2CosS, 

und  mit  (dt)^  dividirt 

W^  =  wl'i'Wl  +  2witV2Cos8 1) 

als  Winkelgeschwindigkeit  der  resultirenden  Rotation. 
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Die  resultirende  Axe  A  und  die  Richtung  der  resultirenden 
Rotation  stehen  jedenfalls  senkrecht  zu  einander,  und  wenn 
letztere  mit  den  componenten  Rotationen  in  einer  Ebene  liegt 
so  liegt  auch  die  Axe  der  resultirenden  mit  den  Axen  der  com- 
ponenten Rotationen  in  einer  Ebene.  Sie  theilt  dann  den 
Winkel  der  letzteren  genau  in  demselben  Verhältniss,  in  welchem 
die  Richtung  der  resultirenden  Rotation  den  Winkel  der  beiden 
componenten  Rotationen  theilt,  und  lässt  sich  daher  der  Satz 
aussprechen : 

Zwei  unendlich  kleine  gleichjseitige  Botationen  um  2  sich 
schneidende  Axen  sind  gleich  einer  dritten  um  eine  durch  den 
gleichen  Schnittpunkt  gehende  Axe ,  und  findet  man  die  Grösse 
der  resultirenden  Botationsgeschwindigkeit  ^  sowie  die  Lage  von 
deren  Axe  durch  die  Diagonale  des  Parallelogrammes  ^  dessen 
Seiten  die  primitiven  Axen  sind^  auf  loelchen  Längen  abgetragen 
werden^  welche  den  primitiven  Winkelgeschwindigkeiten  gleich 
oder  proportional  sind. 

Eine  Specialität  dieses  allgemeinen  Falles  ist  gegeben,  wenn 
die  beiden  primitiven  Rotationen  um  parallele  Axen  geschehen, 
d.  h.  wenn  für  d  ==  0  auch  cos  3  =  1  ist,  und  ergibt  sich  dann 

TT«  =  M?f  +  «;|  +  2wi  W2  =  {tvi  +  w^y,  ^. 

W=w\+w,.  .   .   .   .  ^; 

Die  resultirende  Rotation  findet  jedenfalls  statt  in  einer  Ebene 
senkrecht  zur  Ebene  der  beiden  parallelen  Axen,  um  eine  resul- 
tirende Axe,  welche  ebenfalls  in  der  Ebene  der  beiden  primitiven 
parallelen  Axen  liegt,  und  in  Entfernungen  a^  und  a^  von  den 
Beiden,  welche  gegeben  sind  durch 

aiWi=:a2W2, 

d.h.  es  wird  in  Folge  jeder  der  beiden  Rotationen  jeder  System- 
punkt eine  gewisse  lineare  Geschwindigkeit  haben,  und  wird 
jedenfalls  irgend  eine  Stelle  zu  finden  sein,  an  welcher  die  durch 
beide  primitiven  Rotationen  veranlassten  linearen  Geschwindig- 
keiten gleich  und  entgegengesetzt  gerichtet  sind,  an  welcher 
daher  absolute  Ruhe  eintritt;  an  dieser  Stelle  in  der  Ent- 
fernung tti  von  der  Axe  Ai  und  in  der  Entfernung  a^  von  der 
Axe  A^  wird  wegen  der  sich  hier  findenden  Ruhe  der  System- 
punkte die  resultirende  Axe  sein.  • 

Heissen  wir  J5  =  ai  -f-aa  die  Entfernung  der  beiden  Axen, 
so  folgt  nun 
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E 

«2        E     w.        E    . 

«2  =  «1  -^  =  —       ..-i=— — ^t. 


3) 


Sind  die  Rotationen  entgegengesetzt  gerichtet,  so  ändert  sich 
ein  Zeichen,  etwa  dasjenige  von  tv^,  und  wir  erhalten 


^=  («1  +  «3)  =  ai  (1  +  ^)  =^  ai  (1  -i). 


«2 


a»  = 


1— r 


4) 


Geschehen  die  heiden  Rotationen  um  parallele  Axen  mit  glei- 
chen Winkelgeschwindigkeiten,  d.  h.  ist 


und 


tVi  =  Wi 


so  folgt  bei  gleichgerichteten  Rotationen 


_   E  _E 

E 

«2=2, 


5) 


und  bei   entgegengesetzten  Rotationsrichtungen,   wenn  i  sein 
Zeichen  ändert. 


E 

Ei 


1  —  i 


■00, 


6) 


d.  h.  im  letzteren  Falle  wird  die  Bewegung  eine  Rotation  mit 
einer  Winkelgeschwindigkeit   W=  w^  —  t«;^  =  0  um   eine   im 
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Abstände  =  oc  liegende  Axe ;  die  lineare  Geschwindigkeit 
dieser  resultirenden  geradlinigen  Bewegung  würde  sich  dem- 
nach ausdrücken  durch  t;==0  .  oo. 

Diese  Geschwindigkeit  muss  aber,  linear  gedacht,  gleich  der 
resultirenden,  d.  h.  der  algebraischen  Summe  aus  den  beiden 
linearen  componenten  Geschwindigkeiten  sein,  d.  h. 

V  =  0 .OD  =  a^  Wi  -}-  a2  W2  =  Wi  (%  +  «2)5 

=^WiE-. .  =  Etv.. 

Finden  die  beiden  primitiven  Rotationen  endlich  statt  um  Axen, 
welche  zusammenfallen,  d.h.  um  die  gleiche  Axe  statt,  so  wird  die 
Entfernung  £=^=0  sein,  und  daher  w4rd  auch  a^  und  02=0, 
d.  h.  die  resultirende  Axe  fällt  mit  der  primitiven  Axe  zu- 
sammen, die  ßotationsgeschwindigkeit  ist  aber 

je  nachdem  die  componenten  Rotationen  nach  gleichem  oder 
entgegengesetztem  Sinne  vor  sich  gehen;  ist  endlich  Wi='W2, 
so  wird  im  ersten  Falle  W=2tVi^ 

im  zweiten  Falle  W=0. 
Geschieht  die  eine  Rotation ,  etwa  diejenige  mit  der  Winkel- 
geschwindigkeit W2 ,  um  eine  unendlich  fern  liegende  Axe 
J.2+^1,  so  wird  «2  =00  und  w?2  =ö?  ^^^  die  Bewegung  irgend 
eines  an  dieser  Rotation  theilnehmenden  Punktes  geschieht  mit 
der  Geschwindigkeit  02  iV2  ==  ^2  ^^  gerader  Linie.  Dann  wird 
Q  =  tVi  und  bestimmt  sich  die  Axe  der  resultirenden  Rotation 
durch  %  tVi  =  a2  tÜ2, 

O9W2  Vo 

woraus  «i  =  -^— ^  =  — , 

d.  h.  eine  mit  der  Rotation  w^  gleichzeitig  auftretende  ge- 
radlinige Bewegung  mit  der  Geschwindigkeit  Vg  bewirkt  eine 
Verlegung   der   Rotationsaxe  Ai  um  eine  Strecke  aj,  gegeben 

durch  das  Verhältniss  —  und  umgekehrt  kann  jede  Rotations- 

axe  verlegt  werden,  wenn  man  dem  System  noch  eine  gerad- 
linige Bewegung  ertheilt  mit  der  Geschwindigkeit  i;2,  w^elche 
gegeben  ist  durch  die  Gleichung 


t^2=«l  «^1- 
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iMatknen  wm^  gekreuzte  Axen  werden  behandelt  bei  Be- 
dtimmting  der  allgemeinsten  Radformen,  wozu  die  Lösung  dieso^ 
Aufgabe  nöthig  sein  wird:  siehe  §-  19. 

n.  DREHUNGSAXEN  UND  DEREN  LAGERUNG. 
5.  4. 


Die  geometrischen  Rotationsaxen  sind  verkörpert  in  Axen 
und  Wellen,  von  welchen  die  erstem  hauptsächlich  auf 
Biegung ,  die  letztem  hauptsächlich  auf  Torsion  in  Anspruch 
genommen  sind^  während  jedoch  meistentheüs  ein  gleichzeitiges 
Biegungs-  und  Verdrehungsmoment  auf  dieselben  einwirkt^ 
so  dass  eine  stricte  Unterscheidung  zwischen  diesen  beiden 
Benennungen  oft  nicht  getroffen  werden  kann.  Beide  aber, 
Axen  und  Wellen,  müssen  an  einzelnen  Stellen  so  fixirt  werden 
können,  dass  sie  nur  eine  reine  drehende  Bewegung,  aber 
keinerlei  Verschiebung,  weder  in  der  Richtung  der  Rotations- 
axe  noch  in  irgend  einer  andern  Richtung,  annehmen  können, 
d.  h.  sie  müssen  in  sogenannten  Lagern  liegen.  Die  Theile, 
welche  zunächst  mit  den  Lagern  in  Berührung  stehen,  heissen 
Zapfen  oder  Wellenhälse,  je  nachdem  diese  Theile  am  Ende 
oder  an  irgend  einer  andern  Stelle  der  Axe  oder  Welle  sich 
befinden.  Zapfen,  sowie  Wellen-  und  Axenhälse  übertragen 
jedenfalls  einen  gewissen  Druck  auf  ihre  Unterlage  und  werden 
in  Folge  dessen  bei  ihrer  rotirenden  Bewegung  dort  Reibung 
und  Abnützung  veranlassen. 

§.  5.  Tragzapfen. 

Sehen  wir  vorerst  von  zufalligen  Einwirkungen  ab,  so  sind  die 
Endzapfen  an  Axen  und  Wellen  zunächst  auf  Biegung  in  Anspruch 
genommen,  wobei  als  die  biegende  Kraft  die  Reaction  Pdes  Lagers 

angesehen  werden  muss,  welche  wir  uns 
^^f^'  2-  entweder     als    gleichförmig   über    die 

I  ganze  Länge  des  Zapfens  vertheilt,  oder 

in  seiner  Mitte  concentrirt  denken,  so 
dass  jedenfalls  in  der  allgemeinen 
Festigkeitsgleichung 

M=WK 
als    statisches    Moment    der    äussern 
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Kraft  für  die  Stelle  der  Maximalinanspruchnahme,  das  Zapfen- 
ende, gesetzt  werden  kann:  M=P-^l. 

Da  die  Zapfen  jedenfalls  Rotationskörper  sind,  so  wird  W 

=  -—  ds  =  Widerstandsmoment  des  Querschnittes,  und  dem- 
62 

nach 

^=yiF ^> 

Bestimmen  wir  nun  ^  mit  Rücksicht  auf  die  Reibung  und 

Abnützung,  so  könnte  letztere  allerdings  durch  Annahme  grosser 
Zapfenlängen  und  daher  Verkleinerung  des  Lager  -  Fiächen- 
druckes  beliebig  verringert  werden ,  aber  es  würde  dann  der 
Durchmesser  und  daher  auch  das  Reibungsmoment  gross  werden, 
während  andererseits*  durch  Verringerung  der  Zapfenlänge 
dessen  Durchmesser  und  Reibungsmoment  beliebig  klein  er- 
halten werden  könnte,  nur  würde  damit  Flächendruck  und 
Abnützung  sich  steigern.  Die  Praxis  hat  den  richtigen  Mittel- 
weg gefunden,  indem  sie  dem  Fiächendruck  eine  gewisse  Grösse 
nicht  zu  überschreiten  gestattet,  welche  von  der  Schnelligkeit 
der  Bewegung  abhängig  ist ;  es  wird  zunächst  für  eine  gewisse 
Zahl  n  der  Umdrehungen  per  Minute  das  Verhältniss  schmied- 
eisemer  Zapfen,  welche  in  Rothguss-  oder  Weissguss-Lagern 
laufen,  festgestellt,  und  zwar  etwa  nachfolgender  Tabelle  ent- 
sprechend, für 


n< 

60 

120 

180 

240 

300 

360 

420 

480  ..  . 

l 
d~ 

1,4 

1,5 

1,6 

1,7 

1,8 

1,9 

2,0 

2,1  .  .  . 

Für  Zapfen  mit  ganz  geringer  Tourenzahl,  mithin  bei  ganz 
langsamer  rotirender  oder  schwingender  Bewegung,  darf  bei 

geringerer  Rücksicht  auf  Abnützung  auch  -^  kleiner   bis  =  1 

für  Zapfen,  welche  gar  nicht  rotiren,  durch  welche  einer  Con- 
struction  nur  eine  gewisse  Gelenkigkeit  verliehen  werden  soll 
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-5  noch  kleiner  bis  =  -^  gesetzt  werden,  von  welchem  Werthe 

an  die  Spannungsintensität  durch  Anstrengung  auf  Abscheer- 
ung  bedeutender  wird  als  diejenige  durch  die  Inanspruch- 
nahme auf  Biegung. 

Für  andere  Materialien,  insbesondere  für  Gussstahl,  erhalten 

wir  die  zutreffenden  Längen-Verhältnisse  -,- ,  wenn  wir  an- 
nehmen, dass  die  Längen  der  Zapfen  aus  diesen  Materialien 
gleich  werden  sollen  mit  den  Längen  gleichbelasteter  sclmiiede- 
eiserner  Zapfen;   es  werden   dann   die  Durchmesser  sich   ver- 

halten  wie  umgekehrt  die  y~  aus  den  Festigkeitscoefficienten  /c, 

l  .       .     ^_ 

und  die  Werthe  -j  daher  direct  wie  die  y     aus   den   Werthen 
a 

von  k  Wir  erhalten  daher,  wenn  wir  die  zulässige  Spannungs- 
intensität annehmen, 

für  Schmiedeeisen  jfc  =  4  Kgr.  per  Q™"^ 
für  Gussstahl         fc  =  8     >         >        » 

3 

für  dieses  Längen verhältniss  bei  Gussstahl  1/--  =  1,26    des 

für  Schmiedeeisenzapfen  geltenden  Werthes. 

Es  bestimmt  sich  nun   auch   der  Flächendruck  unter  der 
Voraussetzung  gleichmässiger  DrucJcvertheilung  für  neue  Zapfen 

^~'  F~ld~^  dW 

-\m'^' « 

und  wird  demnach   dieser  Flächendruck  für  Stahlzapfen  im 

3_ 

directen  Verhältniss  der  y  aus  den  Festigkeitscoefficienten  k 
grösser  resultiren  als  für  Schmiedeisenzapfen. 

Der  MaximalQ.SichendYu.ck  aber  wird  bei  nicht  gleichmässiger 
Druckvertheilung  für  eingelaufene  Zapfen  noch  im  Verhältniss 
4 
-  grösser,*)   und  es  liesse  sich   daher   auch   unter  Annahme 

4 
eines   Maximalfiächendruckes  p^^  =  —  p    das    entsprechende 


*)  Siehe  §.  14  a.  3. 
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Längenverhältniss  und  der  Durchmesser  eines  Zapfens  finden 
durch  die  Fornaeln 

IV      JCTC     1 


und 


endlich 


/IV— —  - 
\d)  "^  16  > 


nk  d  Ttk  d^    ^ 


d^ 


"^  7tkpJ 


'-V?^r,- 


'CPn 


4) 


Mit  Einrechnung  der  für  die  betreffenden  Materialien  giltigen 
Festigkeitscoefticienten  erhalten  wir  aus  Formel  2  und  3  nach- 
stehende Tabelle: 


i  n 

< 

60 

120 

180 

240 

300 !  360 

420 

i 

0) 

06 

l 

0,5 

0,75 

1 

1,4 

1,5 

],6 

1,7 

1,8 

1,9 

2,0 

d 
P 

0,80 
3,13 

0,98 
1,39 

1,13 

0,78 

1,33 
0,40 

1,38 
0,35 

1,43 
0,31 

1,47 
0,27 

1,51 
0,24 

1,56 
0,22 

1,60 
0,20 

l 
d 

0,63 

0,95 

1,26 

1,76 

1,89 

2,02 

2,14 

2,27 

2,39 

2,52 

-2 

d 

yp 

p 

0,63 
3,95 

0,78 
1,75 

0,90 
0,99 

1,06 
0,50 

1,10 
0,44 

1,13 
.0,39 

1,17 
0,34 

1,20 
0,31 

1,24 
0,27 

1,27 
0,25 

Hierin  ist: 

d  und  l  in  Millimetern, 

p  in  Kgr.  per  □Millimeter  ausgedrückt. 

Für  Gusseisenzapfen,  bei  welclien  wir  wohl  selten  ümdrehungs- 
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zahlen  w  >  120  finden,  nehmen 

Fig  3.  wir  durchgehends   den  Werth  -r- 

=  IVs  an  und  wird  dann  hiefür 
mit  Ä  =  2  Kgr.  per  Q™"^ 

d=l,SyP'.    ...  5) 

jp  =  0,22  Kgr.  per  □°^«». 

Mit  Rücksicht  auf  möglichst  ho- 
mogenes Material  werden  Guss- 
eisenzapfen häufig  hohl  gemacht, 
und  hestimmt  sich  der  Durch- 
messer solcher  hohler  Zapfen  aus 

der    Bedingung    der    Aequivalenz    der    beiden    Querschnitte 

durch 


32  "*  ~"32V      da      r 


worin  da  den  äusseren,  di  den  inneren  Durchmesser  des  hohlen 
Zapfens  bezeichnet.  Hieraus  ergibt  sich 


d^=^d, 


Ä^-mi 


6) 


Zusammengehörige  Werthe  gibt  die  Tabelle  §.  10. 


Fig.  4. 


Ein  kugelförmig  gestalteter 
gusseiserner  oder  schmiedeiserner 
Zapfen  (Fig.  4)  muss  an  seiner 
meist  angestrengten  Stelle  den 
nach  obiger  Formel  gerechneten 
.  Durchmesser  erhalten,  und  daher 
der  Kugeldurchmesser  auf  1,5  d 
'•  gegriffen  werden.    Ein  derartiger 

Kugelzapfen  gestattet  innerhalb 
gewisser  Grenzen  ein  Schwanken  der  geometrischen  Rotations- 
axe  und  findet  sich  daher  auch  bei  solchen  Anordnungen, 
bei  welchen  eine  zuverlässige  Lagerung  entweder  von  Anfang 
an  nicht  möglich  ist,  oder  dieselbe  im  Lauf  der  Zeit  verloren 
gehen  kann,  oder  endlich  die  Lage  des  Zapfens  vermöge  der 
gesammten  Anordnung  eine  veränderliche  sein  muss. 
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Fig.  5. 


Fig.  6. 


Um  den  Zapfen  die  Möglich- 
keit zu  benehmen,  sich  in  anderer 
als  rotirender  Weise,  vor  allem 
nach  ihrer  Längenrichtung  zu  be- 
wegen, erhalten  dieselben  entweder 
auf  beiden  oder  nur  auf  einer 
Seite  einen  Anlauf  (Bund)  (Fig.  5), 
dessen  Höhe 


e  =  4»^°»  -f  0,06  d 


7) 


gegriffen  wird,  und  lässt  man  den 
Zapfen  dann  entweder  an  seinem 
Ende  viertelkreisförmig  oder,  wie 
auch  oft  bei  Zapfen  von  Eisen- 
bahnaxen ,  doppelconisch  oder 
-conoidisch  übergehen.  (Fig.  6.) 


§.  6.  Stutzzapfen. 

Wenn  aber  ein  bedeutender  Druck  in  der  Richtung  der 
Rotationsaxe  wirkt  und  das  angewandte  Zapfenlager  in  erster 
Reihe  als  Stützlager  zu  wirken  hat,  so  genügen  die  kleinen 
Auflagerungen  von  der  Breite  e  nicht  mehr,  oder  würden  die- 
selben wenigstens  eine  rasche  Abnützung  des  entsprechenden 
Stützlagers  veranlassen.'  Die  Grösse  der  nöthigen  Auflagefläche 
bestimmen  wir  zunächst  unter  der  Bedingung,  dass  der  Flächen- 
druck (bei  gleichmässiger  Druckvertheilung)  für  eine  kreis- 
förmige stützende  Auflage  vom  Durchmesser  d^  nicht  grösser 
sein  soll  als  für  einen  gleich  belasteten  Tragzapfen  vom 
Durchmesser  =d  und  der  Länge  =L    Mithin  ist  zu  setzen: 


dln 


=  ld, 


a)=y: 


1) 


und  rechnet  sich  hieraus  folgende  Tabelle: 
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1     .    n   1   <                        60 

120    ISO    240    300   360   420 

1    1   ;  ;       i             1 

;  g  i    ä    ,  0,5  :  0,75,  1,00,  1,4  , 

!  00               1             i             i 

1,5  ,  1,6  •  1,7  ;  1,8  !  1,9    2,0  i 

!-2  :  T 

0,80  0,98   1,13   1,33^ 

I 

1,38   1,43   1,47    1,51, 1,56, 1,60 

'       '       1       !      1 

j-BJ    d 

0,64  0,95'  1,27,  1,77' 

1      1      !      ' 

1       !       '       1      ;      ! 

1,90  2,04.  2,16  2,28. 2,43  2,56 

1 

1      !      :      1 

0,63  0,95;  1,26   1,76 

! 
1,89.  2,02   2,14  2,27  2,39  2,52 

'3 

1f 

1     .'     !     1 

0,90;  1,10:  1,27;  1,50 

1          i          •                  i 
1,55'  1,60   1,65   1,70  1,75  1,80 

1     '         i 

0,57|  0,85;  1,13    1,59! 

1                   '                   1 

!         j 

1 

1,70'  1,81-  1,93'  2,04 

:         1         ! 
1         1         , 

1 
2,15-  2,27 

1 

i 

Die  nöthige  Breite  einer  Ring-Auflage  erhalten  wir  unter 
der  Bedingung  gleicher  Abnützung  bei  kreisförmiger  und  bei 
ringförmiger  Stützfläche.  Diese  Abnützung  ist  jederzeit  direct 
proportional  dem  Flächendruck  p^  dem  Reibungscoefticient  u 
und  der  Geschwindigkeit  v,  also  ausgedrückt  durch 

Nun  bestimmt  sich  bei  eingelaufenen  Stützzapfen*)  der  Flächen- 
druck bei  kreisförmiger  Auflage 

_      P 


v,=2y,7t-^^, 


bei  ringförmiger  Auflage 


P%- 


'•iTttfibi'' 


«2  =  2y,^gö' 

und  daher  unter  der  Bedingung  gleicher  Abnützung ,  d.  h.  für 
Sil  =31, 

-Po»  ^       o  " 


'2nyiri 


'60" 


iTty^hi 


'60' 


*)  Siehe  §.  13.  B,a  und  6. 
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Fig.  7. 


Fig.  8. 


1                       t 

1   ua 

•t  1        ^1 

5   1    ! — l' 

, '    =     •- 

r      !     ^1 

1    ;.  .  L 

1      .      ^1 

1      !       L 

Ist  bei  beiden  Stützflächen 
gleiches  Material  angenom- 
men ,  so  ist  u/.(i=a  fA2  und 
dann  wird 


ri=&2,    . 


2) 


i7^ 


Fig.  9. 


Ml 


L— . 


1 


„4?.... 


/  . 

1.4 


X 


"^ 


y/* 


d.  h.  mit  Rücksicht  auf  Ab- 
nützung ist  die  ßingbreite 
unabhängig  von  ihrer  Ent- 
fernung von  der  Rotationsaxe ,  und 
ist  daher  als  die  Breite  b  ebensowohl 
anzusehen  der  Halbmesser  eines  kreis- 
förmig, wie  die  Differenz  der  beiden 
Halbmesser  eines  ringförmig  auf- 
ruhenden (Fig.  7),  wie  auch  endlich 
die  Ringbreite  eines  aus  mehreren 
Ringen  oder  Bunden  bestehenden 
Kamm-  oder  Ringzapfens  (Fig.  8  und 
9),  für  welche  wir  daher  erhalten  bei 
Schmiedeisen 


120 


für  n  <    60 

-L=:  0,89      0,95 
VF 


180 
1,04 


240 
1,08 


300 
IM 


360 
1,21 


420 
1,28 


Es  kann  hiebei  die  Anzahl  der  Ringauflagen  localen  Ver- 
hältnissen entsprechend  angenommen  oder  nach  der  Formel 

Sl  =  4-f  0,01  d  für  Propeller- 3) 

8  + 0,01  d  >  Turbinen-  und  Transmis- 
sionswellen bestimmt  werden,  woraus  dann  der  Druck  auf 
jeden  einzelnen  Ring  und  dessen  Breite  folgt.  Jedenfalls  aber 
sollte  dabei  die  Breite  einer  Ringauflage  nicht  kleiner  als 
die  dem  Resultate  der  Formel 

e  =  4'""^-f  0,06ei 

entsprechende  Bundhöhe  gemacht  werden. 

Ist  aber  die  Ringbreite   durch   irgend  welche  Rücksichten 
gegeben  oder  nach  der  Formel 


J=:2e  =  8"""-f  0,12d 4) 


Keller,  Coii»trtictionslehre. 
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bestimmt,  so  folgt  dann  nach  obiger  Gleichung  und  Tabelle 
der  Druck  auf  eme  Ringauflage  und  hieraus  die  Anzahl  der 
Ringauflagen. 

Die  Dicke  der  Ringe  A,  sowie  die  lichte  Entfernung  A^ 
zweier  benachbarter  Ringe  soll  jedenfalls  nicht  geringer  als  b 
sein,  weil  ausserdem  zur  Fortleitung  der  etwa  entstehenden 
Erwärmung  nicht  genügender  Materialquerschnitt  vorhanden 
wäre. 


§.  7.    Inanspruchnahme  von  Axen  und  Wellen.  ' 

Zur  Bestimmung  der  Stärke  von  Axen  und  Wellen  nehmen 
wir  wegen  der  meistentheils  gleichzeitig  sowohl  auf  Biegung 
als  auch  Verdrehung  stattfindenden  Inanspruchnahme  derselben 
die  Formel  zu  Hilfe: 


M,=-~M,+fyM,^  +  M;^, 1) 

welche  aus  einem  Moment  (Mb)  auf  Biegung  und  (Ma)  auf 
Torsion  das  entsprechende  ideelle  biegende  Moment  Me  finden 
lässt,  durch  welches  eine  ebenso  grosse  Maximal-Totalspannung 
veranlasst  würde,  als  thatsächlich  durch  das  gleichzeitige  Auf- 
treten von  Mtj  und  Md  entsteht. 

Man  findet  dann  dem  combinirten  Momente  Jf«  entspre- 
chend den  nothwendigen  Durchmesser  der  massiv  runden  Axe 
oder  Welle  aus  der  Gleichung 

worin  W  zu  setzen  =  ^  ^3=  0,1^^, 


und  hieraus  d==\/ -^^-  o^ 

Die  Formel  für  Mc  gestattet  eine  Vereinfachung,  wenn 
man  sich  der  PöwceZe^'schen  Näherungsformel  bedient,  w^onach 
man  setzen  kann 
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und  die  Coefficienten  a  und  /9  nach  der  Berechnung  von 
Foncelet  einsetzt,  und  erhält  nun  folgende  zusammengehörige 
Werthe 


31. 

M. 

=  1 

l,2ßMt=0fi3(Mi+M,) 

=  1 

l,26M,=0ßS(M,+M„) 

<1 

0,975  m  + 0,249  Jfd 

<1 

0,600  ilfd  + 0,624  Jft 

<l 

0,991  >  +0,145  > 

<i 

0,616  >    +0,520  > 

<-l 

0,996  >   +0,101  > 

<4 

0,621  >   +0,476  > 

<l 

0,998  >  +0,077  > 

<l 

0,623  >   +0.451  > 

<l 

0,999  >  +0,052  > 

<l 

0,624  >    +0,427.  > 

i<4 

0,999  >  +0,039  > 

<l 

0,624  >   +0,414  > 

|<i 

1,000  >   +0,031  > 

<Ä 

0,625  >   +  0,406  > 

=  0 

1,000 

==0 

0,625 

Sind   die  Werthe   von  M^  und  Ma  nicht  sehr  verschieden 
von  einander,  so  kann  zur  Abkürzung  noch  gesetzt  werden  für 


31,:>M,.  .  .  Mc=M,+^M,, 


M,<:Ma 


=  ^(3i,+i(f.). 


Wir  behandeln  im  Folgenden  1.  solche  Axen  und  Wellen, 
bei  welchen  das  Torsionsmoment  =  0  oder  verschwindend 
klein  ist  (Tragaxen)^  2.  solche,  bei  welchen  ein  Biegungs- 
moment allerdings  vorhanden  ist,  welche  aber  zunächst  die 
Aufgabe  haben,  verdrehende  Kräfte  fortzuleiten.  (Torsions- 
wellen.) 

2. 
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§.  8.   Tragaxen. 

Diese  sind  zu  berechnen  als  belastete,  auf  mindestens  2 
Unterstützungen  aufliegende  Träger.  Sie  sind  dabei  entweder 
als  frei  aufliegend  oder  als  fest  eingespannt  zu  betrachten.  Das 
erstere  ist  jederzeit  anzunehmen,  sobald  die  Axe  mit  ihren 
beiden  äussersten  Enden  in  gewöhnlichen  Lagern  ruht.  Als 
eingespannt  dagegen  ist  eine  Axe  anzusehen,  welche  ausserhalb 
ihrer  Lagerstelle  noch  eine  Belastung  trägt,  oder  mit  einem 
Ende  in  einem  Zapfenlager  von  verhältnissmässig  grosser 
Länge,  oder  endlich  auf  dieser  Seite  durch  2  oder  mehrere 
gesonderte  Lager  festgehalten  wird. 

Finden  sich  die  Unterstiitzungsstellen  einer  Axe  an  ihren 
äussersten  Enden,  so  sind  daselbst  Zapfen  und  Zapfenlager 
anzubringen  und  die  ersteren  zu  berechnen  in  Bezug  auf  die 
an  diesen  Stellen  sich  ergebenden  ßeactionen  der  Auflager 
nach  den  in  §.  5  entwickelten  Formeln. 

An  allen  anderen  Stellen,  d.  h.  zwischen  den  äussersten 
Unterstiitzungsstellen,  auf  welchen  die  Axe  frei  aufliegt,  sowie 
an  den  Unterstiitzungsstellen  selbst,  wenn  eine  Axe  an  den- 
selben als  fest  eingespannt  zu  betrachten  ist,  an  allen  Axen- 
und  Wellenhälsen,  sind  die  Dimensionen  zu  berechnen  nach 
Massgabe  der  hier  wirkenden  biegenden  oder  verdrehenden 
Momente,  vorerst  aber  jederzeit  für  massiven  runden  Quer- 
schnitt nach  den  Formeln  des  §.  7. 

In  den  Tabellen  (Tafel  L  und  II.)  sind  für  verschiedene 
Belastungsweisen  Auflagerreactionen  und  Biegungsmomente 
zusammengestellt. 

Für  irgend  andere  Belastungsweisen  sind  zunächst  die  Auf- 
lagerreactionen,. und  aus  diesen  und  den  einzelnen  localen 
und  anderen  Belastungen  die  Biegungsmomente  zu  bestimmen. 
Der  Einfluss  jeder  einzelnen  localen  Belastung  auf  den  Werth 
der  Auflagerreactionen  berechnet  sich  wie  für  die  Belastungs- 
weisen I.,  II.  und  III.  auf  Tafel  I.  und  somit  durch  folgende 
Gleichungen : 

1.  Beiderseits  freie  Auflage  (Fig.  10,  1) 


p.=^(p(.-i)i, 
p.-^(pih 
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Fig.  10. 


P. 


K-.'i-^'-^' 


^»  -«^- 


00 


P'i:-—w-..---^'—r 


'•Itp — i 


I 


©® 


2.  Auflage  auf  der  einen  Seite 
frei,  auf  der  andein  Seite 
eingespannt  (Fig.  10,  2) 

3.  Auflage  beiderseits  einge- 
spannt (Fig.  10,  3) 


Sollen  Tragaxen  in  anderen  als  runden  Formen  ausgeführt 
werden,  so  sind  die  zunächst  bestimmten  kreisförmigen  in 
andere  in  Bezug  auf  Biegung  gleichwerthige  Querschnitte  zu 
übertragen,  was  nach  den  in  §.  10  folgenden  Regeln  und 
Tabellen  geschieht. 

Fig.  11.  Fig.  12.  Die    hiebei    benützten    Quer- 

tf]  *^  Schnittsformen   sind:    das  Recht- 

eck und  speciell  das  Quadrat  für 
Schmiedeeisen,  der  hohle  runde 
Querschnitt  für  Gusseisen,  seltener 
für  Schmiedeeisen,  der  kreuzför- 
mige (Fig.  11)  und  der  sternför- 
mige (Fig.  12),  letztere  jederzeit  nur  für  Gusseisen. 


A--.Ä--^f 


Fig.  13. 


^^^^^^^^^ 


Beispiel:  Eine  Axe  für  ein 
Wasserrad  (Fig.  13)  liege  bei 
6  frei  in  einem  Lager,  zwischen 
1  und  2  sei  dieselbe  durch  zwei 
Lager  horizontal  gehalten,  folg- 
lich zu  betrachten  als  ein 
Träger,  welcher  bei  6  frei  und 
bei  2  fest  eingespannt  auf 
Unterstützungen  liegt  und  bei 
3,  4  und  5  durch  äussere  Kräfte 
belastet  ist. 
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Es  reclmen  sich  nun  die  AnflagerFeaJLtioneii : 

P._^|p(.-'(i-)V3-|))j 

Pj  =  6745  Kgr.  ,  und  analog 

P^  =  53  +  1514  +  2GSS  =  4255  Kgr. 

Es  werden  somit  die  Biegnngsmomente  an  den  einzelnen 
Stellen,  bei: 

2)  J/,  2=3000.300+6000.1200^4000.2100-4255.2700=    5011500 
3)J/6s=  6000.  900-r4000. 1800— 4255.2400-=    238S000 

4)JZj.4=  4000.  900-4255.1 500=--27S2500 

o)Mi5=  —4255.  C00=— 2553000 

6)JH6  =    0 

In  dem  negativen  Zeichen  kennzeichnet  sich  die  Biegungs- 
richtung, welche  in  den  Punkten  4  und  5  eine  der  Biegung 
bei  2  und  3  entgegengesetzte  ist.  Aus  diesen  Momenten  rechnen 
sich  die  Durchmesser  und  zwar  fiir  Gusseisen  mit  k  =  2  bei 


3    _ 

50115CX> 


=  29 


2)  Axenhals      d^  =  I         ^  .^ 

3 

o^    Ä        1      r     j        1/23SS000  ^^^^ 

3)  Axenkopf     (?s  =  l   — .y.^ — =229 

4)  Axenkopf     rf^=]/'^^-J'^ =241 

3  _  

-\   k       }      f     ^        l/255~3000  ^^. 

o)  Axenkopf     rfs  =  1/  -     ^  »>  -  - =  234 

6)  Tragzapfeu  rf6  =  l,8|'4255 =117 


> 
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§.  9.   Torslpn^wßllimr    . 

Die  bei  Torsionswellen  gleichzeitig  mit  der  Inanspruch- 
nahme auf  Verdrehung  auftretende  Biegungsanstrengung  ist 
veranlasst  durch  das  Eigengewicht  der  Wellen  selbst  und  der 
auf  denselben  befestigten  Maschinentheile  (Räder,  Rollen, 
Kupplungen  u.  s.  w.),  durch  Riemenspannungen,  Zahnraddrucke 
und  noch  verschiedene  andere  äussere  Kräfte.  Sind  dieselben 
genau  bekannt,  so  ist  damit  auch  der  Werth  des  durch  sie 
veranlassten  biegenden  Momentes  bekannt ;  ist  dies  aber  nicht 
der  Fall ,  so  muss  behufs  der  Berechnung  für  jene  biegenden 
Momente  ein  schätzungsweise  bestimmter  ungefährer  Betrag 
angenommen  werden,  um  darnach  das  kombinirte  Moment 
und  aus  diesem  den  Durchmesser  der  Welle  bestimmen  zu 
können. 

Kann  z.  B.,  wie  es  bei  Kurbelwellen  oft  der  Fall  ist,   das 

7 
biegende  Moment  ungefähr  ==   —  des    verdrehenden    gesetzt 

werden,  so  resultirt  für  das  k'ombinirte  Moment 

Bei  Transmissionswellen  ist  das  biegende  Moment  oft  grösser 

7 
als  —  des  verdrehenden,  insbesondere  kann  bei  leichten  Decken- 
vorgelegen Mt  bis  3  Ma  werden.  Würden  überhaupt  solche 
leichtere  Wellen  für  geringere  Werthe  von  Md  lediglich  in 
Bezug  auf  dieses  letztere  Moment  berechnet,  so  erhielten  die- 
selben geringere  Stärken  als  sie  zweckmässig  auszuführen  sind, 
wie  denn  auch  Transmissionswellen  mit  geringeren  Stärken 
35™™  in  der  Regel  nicht  vorkommen. 

Nimmt  man  für  Wellen  im  Allgemeinen   an  Mi  =  0,7  Ma 
und  somit  Mc  =  Md  sowie  für  Schmiedeeisen 

h  =  4t  Kgr.  per  n™™, 
so  folgt  der  Durchmesser  einer  Welle  mit 


/Google 
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In  der  Regel  ist  für  Transmissionswellen  nicht  direct   das 

verdrehende  Moment  Ma,  sondern  der  sogenannte  EflFectsquo- 

N 
tient  - ,  das  Verhältniss  der  Pferdestärken,  welche  durch  eine 
n 

Welle  zu  übertragen  sind  und  der  Umdrehungen  der  Welle 

in  einer  Minute,  bekannt.  Zwischen  diesen  Grössen  herrscht  die 

Relation 

Md=  7ieid7—  =  rund  716200  — 2) 

n  n  ^ 

Mit  diesem  Werthe  erhält  Gleichung  1)  die  Form 

3   3_  3     

d==l,36]/71620o]/— =122|/— 3) 

Für  Gusseisen  kann  der  Werth  lc  =  2  gesetzt  werden,  und 
ergeben  sich  dann  für  die  Berechnung  gusseiserner  Wellen  die 
Gleichungen 


d=l,7  VM, 


4) 


Die  von   Bedtenbacher  aufgestellte  und  auch  vielfach  auf- 
geführte Formel 


^=120l/:J 5) 


liefert  für  leichte  Transmissionswellen  von  Schmiedeeisen  ganz 

gute  Resultate,  nämlich  grössere  Werthe  als  obige  Formel  3), 

jV 
so  lange  —  <^  1  ist.  Die  Ableitung  dieser  Formel  aus  emem 

gestatteten  Verdrehungswinkel  von  1^  auf  400  Meter  Wellenlänge 
ist  aber  der  Praxis  nicht  geläufig ;  diese  bildet  freilich  die  leich- 
teren Transmissionswellen  und  Wellen  von  Arbeitsmaschinen 
stärker  als  die  Formel  3)  gibt,  jedoch  nicht  mit  Rücksicht  auf 
einen  bestimmten  Betrag  von  Verdrehung,  sondern  bei  Transmis- 
sionswellen mit  Rücksicht  auf  das  Durchschlagen  und  hiedurch 
veranlasste  Schwingen  und  Schleudern  derselben,  bei  Antriebs- 
wellen für  Arbeitsmaschinen  zu  dem  Zwecke ,  um  jedes ,  auch 
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das  geringste  Vibriren,  Zittern  derselben  zu  vermeiden.  Der 
desfallsige  Zuschlag  kann  etwa  bestimmt  werden  nach  der 
Formel 

^=  ib^^  —  15  — 6) 

N 
giltig  bis  zu  einem  Grenzwerthe  —  =  1 ,   und    bewegt .  sich 

somit  innerhalb  der  Grenzen  0  und  15>^'". 

Auch  bei  Torsionswellen  finden  sich  ausser  dem  massiven 
runden  noch  der  rechteckige,  speciell  quadratische,  der  hohle 
ringförmige,  der  kreuzförmige  und  der  sternförmige.  Da  im 
Vorstehenden  die  Inanspruchnahme  der  Torsionswellen  auf  ein 
ideales  biegendes  kombinirtes  Moment  zurückgeführt  ist,  so 
kann  auch  für  solche  Wellen  die  Verwandlung  des  zunächst 
bestimmten  kreisförmigen  in  einen  andern  gleichwerthigen  nach 
den  Formeln  und  Tabellen  des  folgenden  Paragraphen  ge- 
schehen. 

Beispiel 

Es  sei  für  die  in  §.  8  berechnete  Wasserradaxe  auch  noch 
deren  Inanspruchnahme  auf  Torsion  zu  berücksichtigen  und 
zwar  sei  bei  einer  gesammten  Leistung  des  Wasserrades  von 
40  Pferdestärken  bei  8  Umdrehungen  in  der  Minute  die  Tor- 
sionsinanspruchnahme zwischen  den  Punkten 

40 

2  bis  S  =  N    =40  mithinil!fa'2=Jfcfd3  =  -^. 716200  =  3581000 

o 

3  >    4  =  -^iV=30  mithin  J/d4  =  ^.  716200  =  2685750 

4  o 

4  >    5  =  ji\r=10  >        JKrf5  =^.716200=   895250 

4  o 

5  >    6  =  0  >        Mde= 0 

Diese  Torsionsmomente  kombiniren  sich  mit  den  §.  8  berech- 
neten biegenden  Momenten  und  man  erhält  nach  §.  7 

bei  2)  aus  Jlf62  =  5011500  und  JJfrfg  =  3581000 

Mci  =  5728900 
bei  3)  aus  Jlffc3  =  2388000  und  Jfrf3  =  3581000 

•  Mcs  =  3582600 
bei  4)  aus  Jf^^  =  2782500  und  31^4  =  2685750 
ilf,4  =  3460400 
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bei  5)  aus  Jf^^g  =2553000  und  Jfd5=  895250 

iJfc5  =2693400 
bei  6)  aus  lij^g  =  0  und  M^q  =  0 

M,  =0 

und  ergeben  sich  nunmehr  die  Durchmesser  der  auf  Biegung 
und  Verdrehung  gleichzeitig  berechneten  Axe  für  Gusseisen 
mit  k=2 

3 

bei  2)  Axenhals     =  (7^  =  ]/-^^^|^  =  306-«^ 
3)Axenkopf     =  c?«  =  1/^^||^  =  262  > 


A^   K       1      ^  ^        1/3460400         ^.Q 

4)  Axenkopf     =^4=  1/  — — —  =  259  > 


^.    .       ,      r  .       1/2693400         ^o^ 

0)  Axenkopf     =  cZg  =  1/  — — r —  =  238  > 

2 

6)  Tragzapfen  =e?6  =  1,81/4255     =  117  > 

Sind  für  die  Endzapfen  der  Torsionswellen  die  Auflager- 
reactionen  nicht  bekannt,  so  dass  dieselben  nicht  nach  Mass- 
gabe ihrer  Inanspruchnahme  berechnet  werden  können,  so 
kann  man  denselben  eine  Stärke  =  0,7  bis  0,8  von  dem  Durch- 
messer des  nächstgelegenen  Stückes  der  zugehörigen  Torsions- 
welle geben. 

§.  10.   Verwandlung  der  Querschnittsformen. 
1,  Rechtech-  und  Kreis-Querschnitt 

Hier  ist  unter  der  Bedingung  gleicher  Biegungsfestigkeit 
zu  setzen 

Fig.  14.  Wa=  Wo  oder 

M4?l/| » 
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Die   Resultate   dieser  Formel    sind   in    folgender  Tabelle 
zusammengestellt. 


i=  ^ 

4 

3 

2 

1 

1 
2 

1     1     1 

3  ;  4 

1 
5 

1-=  1,433 

1,330 

1,209 

1,056 

0,838  0,665 

0,581  0,528  0,490 1 

1=0,287 

0,333 

0,403 

0,528 

0,838  1,330 

1,743 

2,112  2,450 

J2,  Ringförmiger  und  Kreis-Querschnitt, 

Hier  ist  unter  Bedingung    gleicher  Biegungsfestigkeit   zu 
setzen 

Fig.  15.  w^^Wq 

oder 


fc  da^  —  di^  __  ^  ,^ 


32       d. 
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woraus 


hV'-(t)' 


2) 


Die  Resultate    dieser  Formel    sind    in  folgender  Tabelle 
zusammengestellt : 


|i  =  0,35 

0,40 

0,45 

0,50 

0,55 

0,60 

0,65 

0,70 

0,75 

0,80 

|^-=  1,005 

1,009 

1,014 

1,022 

1,032 

1,047 

1,068 

1,096 

1,135 

1,192 

—  =0,326 

0,303 

0,279 

0,255 

0,232 

0,210 

0,187 

0,164 

0,142 

0,119 

Hierin  bezeichnet  S  =  -— ^ — ~  die  Wandstärke  des  hohlen 

Querschnittes. 

Es  zeigt  diese  Tabelle,  dass  man,  unbeschadet  der  Festig- 
keit einer  als  massiv  berechneten  Axe,  dieselbe  hohl  gestalten 
dürfe    ohne   Vergrösserung  ihres   äusseren  Durchmessers   bis 

zu   einem  Höhlungsverhältniss  -^-  =  0,4    oder    einer    Wand- 

stärke  8  =  0,3d. 
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,9.  Kreuzförmiger  Kreisquerschnitt. 
Hier  ist  zu  setzen : 

und  findet  sich  zunächst  aus  Fig.  16 

"^■■'     :^'"((i)*+a)'-a)vs- 

\h)  =&A{h)  ^\h)-\h)\ 


^  =  0,838 
d 


Es  entwickelt  sich  hieraus  folgende  Tabelle: 


3) 


h 
h 

=  0,08 

0,10 

0,12 

0,14 

0,16 

0,18 

0,20 

0,22 

0,24 

0,26 

h 
~d 

=  1,94 

1,81 

1,69 

1,61 

1,53 

1,47 

1,42 

1,37 

1,32 

1,28 

l 

d 

=  0,16 

0,18 

0,20 

0,22 

0,24 

0,26 

0,28 

0,30 

0,32 

0,33 

Hiebei  ist  aber  vorausgesetzt,  dass  der  kreuzförmige  Quer- 
schnitt aus  vollkommen  rechteckigen  Rippen  bestehe,  während 
in  Wirklichkeit  diese  Rippen  abgerundet  sind.  Der  Einfluss 
dieser  Abrundung  macht  sich  geltend,  wenn   das  Verhältniss 

y>—  wird,  und  insbesondere  kann   gegen   das   Ende   einer 

solchen  kreuzförmigen  Axe,   wo  ihre  Kreuzform  in  die  Kreis- 
form  übergeht   (Fig.  17)  die  Wölbung  nicht  mehr  vernach- 

Fig.  17. 
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lässigt    werden.     Für   diese    Stelle    insbesondere    gelten    die 
Relationen 

h  =  d 

4.  Sternförmiger  und  Kreisquerschnitt 

Der  sternförmige  Querschnitt  (Fig.  18), 
welcher  besonders  für  gusseiserne  Wasserrad- 
Wellen  Anwendung  findet,  setzt  sich  zusammen 
aus  den  4  Rippen  des  kreuzförmigen  Quer- 
schnittes und  einem  runden  Kerne  Z;,  welcher 
noch  dazu  oft  eine  Höhlung  vom  Durchmesser 
Jci  enthält. 

Der  EinÜuss  der  letzteren   auf  die  Festigkeit  einer  Welle 
ist  verschwindend  gering,  und  ist  dieselbe  daher  auch  bei  der 
nachfolgenden  Berechnung  ausser  Berücksichtigung  geblieben. 
Für  emen  solchen  Querschnitt  rechnet  sich  demnach 

=-r(if©*+H>-a)')+a)'o-i)i 

Während  gleichzeitig 

Es  ist  mithin  zu  setzen 

W-^=Wo  oder 


^M^fi^''"'^''^"' 


^=F 


6jt  A 
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,     =  0,838  i 


VÄ 
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Die  Resultate  dieser  Formel  enthält  folgende  Tabelle,  näm- 


lieh  die  Werthe  von  -^  für  bestimmte  Werthe  von  -j-  und   , 
a  h  h 


Je 
h~ 

0 

0,25 

0,30 

0,35 

0,40 

0,45 

0,50 

^  =  0,08 

1,94 

1,93 

1,93 

1,91 

1,87 

1,83 

1,76 

0,10 

1,81 

1,80 

1,80 

1,78 

1,75 

1,72 

1,68 

0,12 

1,69 

1,69 

1,69 

1,68 

1,67 

1,64 

1,61 

0,14 

1,61 

1,61 

1,61 

1,60 

1,59 

1,57 

1,55 

0,16 

1,53 

1,53 

1,53 

1,53 

1,52 

1,51 

1,49 

Aus  dieser  Tabelle  ist  auch  ersichtlich,  wie  gering  der 
Einfluss  des  Kernes  Tc  ist,  und  dass  man  daher  vollständig 
berechtigt  war,  die  Höhlung  Jc^  des  Kernes  ganz  ausser  Be- 
rücksichtigung zu  lassen. 

Wie  für  den  kreuzförmigen  Querschnitt,  so  kann  auch  hier 
die  Berechnung  sowohl  wie  die  Tabelle  nur  dann  gelten,  wenn 
die  Höhe  der  Kreuzrippen  im  Verhältniss  zu  deren  Dicke  eine 
so  grosse  ist,  dass  deren  äussere  Abrundung  (Wölbung)  un- 
berücksichtigt bleiben  kann.  Dies  ist  aber  nicht  mehr  der 
Fall  gegen  das  Ende  einer  Welle  hin  (Fig.  19),  wo  die  Sternform 

Fig.  19. 


in  die  Kreisform  übergeht.  Es  ist  bei  zunehmender  Dicke  b 
der  Rippe  der  runde  Kern  schon  vollständig  verschwunden 
und  daher  für  das  Ende  der  Welle  wie  bei  dem  kreuzförmigen 
Querschnitt  zu  setzen 

h  =  d 

6  =  0,7Ä  =  0,7d. 
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Lässt  man  aber  die  Dicke  b  konstant   sein,   so  muss  mit 
Abnehmen  der  Werthe  von  h  die  Kernstärke  1c  zunehmen.    In 

diesem  Falle  ist  aus  der  Tabelle   den   bekannten  Werthen  -^- 

h 

h  h 

und  -j-  entsprechend  derjenige  von  -j   zu   suchen.     Jedenfalls 

aber  muss  am  Ende  der  Welle,  wo  die  Sternform  in  die  Kreis- 
form übergeht,  gesetzt  werden 


§.11.    Lagerung  von  Zapfen,  Axen  und  Wellen. 


Die  einfachsten  Formen  von  Lagern  sind  die  in  Fig.  20  und 
21  dargestellten.  Es  sind  dies  Guss-  oder  Schmiedestücke  mit 
Bohrungen  von  der  Grösse  der  aufzunehmenden  Axen  oder 
Zapfen.    Es  können  solche  einfachste  Lager  selbstverständlich 


Fig.  20  und  21. 


Fig.  22. 


sere  Form  bei 
gestaltet    ist. 


nur  für  geringe  Lagerdrucke  und 
geringe  Drehungsgeschwindigkei- 
ten angewandt  werden,  da  sie  im 
Falle  einer  Abnützung  nicht  wohl 
rep^rirbar  sind.  Bei  allen  wich- 
tigern und  kräftigern  Anlagen  muss 
der  zunächst  der  Abnützung  unter- 
liegende Theil  erneuert  werden 
können,  und  hiezu  das  Lager  ein 
Lagerfutter  erhalten;  dieses  Lager- 
futter, welches  auch  durch  Auf- 
tragen einer  leicht  schmelzbaren 
Weissgusscomposition  hergestellt 
werden  kann  (Fig.  22),  wird  in 
den  meisten  Fällen  als  eigenes  Stück 
für  sich,  als  Lagerschale  von  Me- 
tall (Rothguss),  ausgeführt,  wobei 
die  innere  Bohrung  dieser  Metall- 
schale natürlich  nach  dem  Durch- 
messer des  Zapfens  oder  der  Welle 
hergestellt  wird,  während  die  äus- 
den  verschiedenen  Lagersystemen  verschieden 
Lagerschalen    für    Tragzapfen    erhalten    eine 
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Theilung  in  .2 ,  3  oder  4  Theile  durch  Ebenen  parallel  zur 
Drehungsaxe ,  wobei  vor  Allem  zu  beobachten  ist,  dass  die 
hauptsächliche  Druckrichtung  nicht  durch  eine  Schalenfuge  geht. 
Der  Lagerkörper  ist  dabei  nach  einer  Seite  offen  gebildet. 
Die  hier  gebildete  Oeöhung  zum  Einlegen  der  Schale  wird 
durch  einen  Deckel  nachträglich  geschlossen. 

Fig.  23. 


Fig.  24. 


So  ergeben  sich  die  verschiedenartigsten  Fig.  23  und  24  dar- 
gestellten Schalenformen,  zu  deren  Bettung  sowohl,  wie  um 
die  ausgelaufenen  Schalentheile  wieder  nachstellen  zu  können, 
die  Lager  verschiedenartig  gebildet  werden  müssen. 

Das  Nachziehen  der  Lagerschalen  erfolgt  am  einfachsten 
und  häufigsten  durch  Anziehen  der  Deckelschrauben,  wenn 
die  Kichtung  derselben  mit  der  hauptsächlichen  Druckrichtung 
übereinstimmt,  und  die  Schalenfuge  normal  dazu  liegt.  Im 
anderen  Falle  erhalten  die  Lagerschalen  Nachstellung  durch 
Keile,  welchen  durch  Schrauben  die  nöthige  Bewegung  ertheilt 
werden  kann.  (Fig.  25) 

'  Fig.  25. 


mm^0mm 


Digitized  by 


Google 


33 


Fig.  26. 


Es  ist  dabei  möglich,  die  Schalenfugen  ganz  beliebig  zu 
legen.  (Fig.  25). 

Die  Keile  erhalten  dabei  einen  ein- 
seitigen Anzug  1:6,  die  zugehörigen 
Bewegungsschrauben  eine  Stärke  =0,12 
(d  -j- 10»"*»).  Die  Stellschrauben  können, 
wie  Fig.  26  zeigt,  auch  ohne  gleich- 
zeitige Benutzung  eines  Keiles  ange- 
wendet werden.  Es  gibt  der  Lagercon- 
structionen  so  ungemein  viele,  dass  man 
bei  der  Unmöglichkeit,  alle  zu  behan- 
deln, mit  der  Erwähnung  einzelner  haupt- 
sächlicher Typen  sich  begnügen  muss, 
wie  sich  solche  beispielsweise  Tafel  III.  bis  X.  finden.  Die 
dort  eingeschriebenen  Maasse  beziehen  sich  alle  auf  die  Lager- 
breite 6  =  d-f-10""".  Es  sind  somit  die  Lager  eines  bestimmten 
Systemes  ähnlich  in  ihrem  äusseren  Bau ,  deren  Abmessungen 
aber  nicht  dem  Durchmesser,  sondern  der  Lagerbreite  pro- 
portional. 

Das  einzige  Maass,  welches  nicht  auf  diese  Bezugseinheit 
6  =  (i-|-10'""*  bezogen  werden  konnte,  ist  die  Minimalstärke 
der  Lagerschale,  zu  bestimmen  durch 

e  =  4"»«"  -f  0,06  d, 

aber  auch  hiefür  kann  als  Mittelwerth,  insbesondere  für  Zeich- 
nungen in  kleinerem  Maassstabe,  0,1  b  genommen  werden. 

Wenn  auch  in  den  Zeichnungen  auf  Tafel  III.  bis  X.  sozu- 
sagen Normaldimensionen  gegeben  sind,  so  kann  es  immerhin 
dem  Constructeur  überlassen  werden ,  in  besonders  günstigen 
Fällen  durch  Aussparungen  die  Lagerformen  leichter  zu  ge- 
stalten, dagegen  wieder  in  ungünstigeren  Fällen  eine  schwerere 
Lagernummer  zu  wählen,  welche  in  normalem  Falle  einem  um 
5  bis  10"°^  grösseren  Zapfendurchmesser  entspräche,  d.  h.  die 
Bezugseinheit  anstatt  ^  =  d-|-10™"^  zu  setzen  =d+15°'™  oder 
d  +  20™"\ 

Als  Hauptregel  kann  weiter  angegeben  werden,  dass  alle 
auf  einander  aufzupassenden  Theile  mit  Arbeitsleisten  versehen 
werden  sollen,  d.  h.  mit  erhabenen  Flächen,  welche  geringere 
Ausdehnung  haben  als  die  aufzupassenden  Theile  selbst,  so 
dass  die  wechselseitig  sich  berührenden  Aufiagefiächen  etwa 
auf  i/3  reduzirt  werden. 

Keller,    CovstrffclionsUhre.  3 
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Es  wird  ferner  keiner  grossen  Schwierigkeit  unterliegen, 
anstatt  der  gezeichneten  Lager  solche  für  andere  Schalenformen 
zu  entwerfen,  wie  beispielsweise  das  Stehlager,  Tafel  IIL,  mit 
Kugelschale  zu  versehen. 

§.  12.    Reibung  an  den  Lagerstellen  im  Allgemeinen. 

Die  Reibung,  welche  ebensowohl  bei  der  Bewegung  eben- 
flächig aufliegender  schwerer  Körper  auf  ebenen  Unterlagen, 
wie  bei  dfen  in  congruenten  Hohlformen  sich  bewegenden  Ro- 
tationskörpern vorkommt,  wird  gemessen,  wie  bekannt,  durch 
das  Product  aus  dem  totalen  Normaldrucke,  mit  welchem  ein 
schwerer  Körper  auf  seine  Unterlage  drückt,  und  aus  dem 
sogenannten  Reibungscoefficienten,  und  ist  dieselbe  unabhängig 
von  der  Grösse  der  sich  berührenden  Oberflächen. 

Die  Abnützung  sich  reibender  Flächen  dagegen  ist  propor- 
tional dem*  specifischen  normalen  (Flächen-)  Drucke,  dem 
Reibungscoefficienten  und  der  Geschwindigkeit,  mit  welcher 
ein  bewegter  Körper  über  seine  Unterlage  gleitet. 

Während  somit  bei  ebenflächig  sich  berührenden  Körpern 
die  Bestimmung  des  Reibungswiderstandes  einfach  ist,  so  ist 
dies  nicht  in  gleichem  Maasse  der  Fall  bei  rotirenden  Körpern, 
bei  welchen  nicht,  wie  bei  den  erstem,  ohne  Weiteres  die 
gleichmässige  Vertheilung  des  Totaldruckes  über  die  ganzen 
sich  reibenden  Oberflächen  angenommen  werden  und  auch  die 
Druckrichtung  mit  der  Richtung  der  Rotationsaxe  überein- 
stimmen oder  einen  beliebigen  Winkel  damit  bilden  kann. 
Im  erstem  Falle  heissen  die  gelagerten  und  sich  reibenden 
Theile  der  Rotationsaxen  Stützeapfm,  im  letztern  Falle,  und 
zwar  vor  Allem,  wenn  jene  Druckrichtung  gegen  die  Drehungs- 
axe  einen  Winkel  von  90°  bildet:  Tragjsfapfen*). 

Ist,  für  beide  Zapfenarten  giltig, 
f  ein  Element  der  Zapfenreibungsfläche, 
y  dessen  Entfernung  von  der  Rotationsaxe, 
p  der  Flächendruck  (über  das  Element  f  gleichmässig  ver- 
theilt  gedacht),  so  ist 


*)  Nach  Orashof,  Siehe  hierüber  u.  A.  dessen  Theoretische  Maschinen- 
lehre. IL  Band. 
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j)  f  u  y  das  Moment  der  Reibung  am  Elemente  /*,  bezogen  auf 
die  Drehungsaxe  des  Zapfens,  und  für  die  ganze  Rei- 
bungsfläche 


l=:Spf^utj. 


1. 


Es  wird  aber  wohl  stets  nur  der  Totaldruck  P,  mit  wel- 
chem der  Zapfen  gegen  sein  Lager  gepresst  wird,  und  nicht  der 
specifische  Druck  an  der  Zapfenreibungsfläche  gegeben  sein,  und 
erhalten  wir  den  letztern,  wenn  man  den  Totaldruck  P  be- 
trachtet als  die  Summe  der  mit  der  Richtung  von  P  parallelen 
Componenten  der  einzelnen  elementaren  Pressungen  pf,  Schliesst 
die  Richtung  des  Normal-Flächendruckes  p  mit  der  Richtung 
des  Totalzapfendruckes  den  Winkel  cp  ein,  so  ist  pfcos(p  die 
Componente  von  p  f  nach  der  Richtung  von  P,  und  daher 


P  =  JSpf  cos  ff. 


2. 


Fig.  27. 


Zur  Bestimmung  von  p  sowohl  wie  von  M  werden  über 
die  Art  der  Druck  vertheilung  über  die  Zapfen  Oberfläche  An- 
nahmen gemacht  werden  müssen,  und  zwar  wird  in  der  Regel 

bei  neuen  Zapfen  p  constant,  und 

bei  alten,  eingelaufenen  Zapfen  angenommen,  dass  die 
Abnützung  in  der  Richtung  des  Total- 
druckes P  derart  vorwärts  schreite ,  dass 
sich  in  dieser  Richtung  stets  weitergehende, 
der  Zapfenform  congruente  Hohlformen  er- 
zeugen. Es  ist  dann  die  Abnützung,  welche 
in  Folge  des  specifischen  Druckes  p  an  irgend 
einer  Stelle  veranlasst  wird  =:apy,  d.  h. 
proportional  dem  normalen  Flächendruck  und 
der  Geschwindigkeit,  wobei  für  letztere  auch 
der  Abstand  y  von  der  Drehungsaxe  gesetzt 
werden  kann.  Das  Fortschreiten  der  Ab- 
nützung  in   der   Richtung  von   P  ist   dann 

tf  f)  y 

=  ^     ^ ,  und  da  bei  fortschreitender  Abnützung  die  sich   er- 
cosr/)  ^ 

zeugenden  Hohlformen  stets  congruent  sein  sollen  (Fig.  27),  so 
muss  die  Abnützung  in  der  Richtung  von  P  constant  und  da- 
her, weil  auch  a  eine  Constante  ist, 


3. 
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sein. 


-^-^  =  Constante  =  C 

cos  (fi 


§.  13.  Reibung  der  StUbzapfen. 


Wendet  man  die  erhaltenen  Formeln  auf  die  einzelnen  Zapfen- 
arten an,  so  wird  vorerst  bei  den  Stützzapfen,  bei  welchen  die 
Totaldruckrichtung  mit  der  Richtung  der  Rotationsaxe  über- 
einstimmt, ein  Schnitt  senkrecht  zur  Rotationsaxe  ein  Kreis- 
schnitt mit  dem  Radius  y  sein, 
und  ein  zweiter  solcher  dem  ersten 
unendlich  naher  Schnitt  allgemein 
einen  Halbmesser  (y-j-dy)  haben 
(Fig.  28).  Das  Stück  ds  der  Me- 
ridiancurve  bildet  mit  der  Ebene 
der  Kreisschnitte  den  gleichen 
Winkel  qp,  welchen  der  Flächen- 
druck p  hier  mit  dem  Totaldruck 
P  bildet ;  es  ist  mithin  das  zwi- 
schen den  beiden  Kreisschnitten 
abgetrennte  Oberflächenelement 


Fig.  28. 


i 


f=2y7rds  =  2y7r 


dy 
cos 


9' 


daher 


F=2p2y:T-^coS(p  =  jp2y7Tdy 


Nehmen  wir  hierin  für  neue  Zapfen  an  p  =  constant,  so  wird 


I. 


und 


p=- 


f2y:rdy 


W~^1)^ 


(rf  — r|)^J     ^     cosgp^     'rf  —  rfj  cosqp 
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Für  eingelaufene  Zapfen  wäre  zu  setzen: 

-^^  =  C,  und  daher  »  =  — ^^, 
cosgp  y 

sowie  pf=2C:rdy. 
Es  wird  dann 

P=  J  2C7rdy,cosq)  =  2C  ttJ  cos  (pdy  ^ 

=  2-^^^7r  I  coswdy.  und 
cosgp    J        T    :^' 


III. 


Pcoscp 


2y7tj  cosipdy 

femer  M=2u2C7tydy  =  2  ÖTtpiJydy . 

*•« 

Der  Werth  der  Abnützungsconstanten  folgt  mit 

P      . 


mithin  wird 
IV. 


M- 


27%joosq)dy 
fiPfydy 


Fig.  29. 


/  COS  q)  d 


y 


Bei  der  Anwendung  dieser 
Formeln  auf  die  verschiedenen 
^^  Zapfenformen  betrachten  wir 
nur  deren  gangbarste,  den 
conischen  und  dessen  Spe- 
cialität :  den  cylindrischen^ 
sowie  den  Jcttgelförmigen. 

A.  Conischer  Zapfen 
(cos9)  =  constant)  (Fig.  29). 
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a.  abgekürzter  Conus: 


T     «  —  __£_ 


b.  vollständiger  Conus: 
P 


r\7i' 


n.  jif= 


in.  p= 


2  ;tiP   rj— r| 

3  cosy'rf — r|' 

P 


2  uF 

3  cosy  ^ ' 


IV.  M= 


^y^ifi  —  ri)' 

Pmax   

•1       WP 


2y7rri' 

00, 


-(^l+rg), 


1  .«^. 


2  cosy^'^  '  '*^' 2COS9)  ^' 

B.  Gylindrische  Zapfen  (cosy=l). 
a.  ringförmige  Auflage:        b.  vollständige  Kreis- Auflage : 


I    „= £ 

IL  Jif=|-,«pä 


rfn  ' 


rf-ri 


IIL    p  = 


2y7i(ri— rj)' 


|-/.Pr,, 


Pmax' — 


2y7rri' 


00  . 


IV.  Jf  =  ^^,P(ri  +  r.), y.^Pr,. 


Fig.  30. 


i/» 


C.  Kugelförmiger  Zapfen  (Fig.  30) 
Hier  ist 

y  =  iZ  sin  gp , 
dy^=Rcosq)dq), 

^2  =  0, 

Ti  =  iZ  sin  5. 

Es  werden  dann  die  allgemeinen 
Gleichungen  I.— IV. 

T        ~   ^  -  ^ 

^~rl7i      Rlrcsm^S' 
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rl    J  cos  w  B^  sm*  ö  J         ^    ^ 

.S  —  sin  5  cos  3 


=  uPIt- 


sin«  ö 


TT  J  P  COS  5P  ^^^  9 

-^  ^^  "~t/7ri?[8in5cos3  4-5] 


IV.  Jtf = 


ynR^  (sin  ^  cos  ^ + ^) ' 


i  R  (sin  füf  cos  ö-{-d) 

J  Rcos^ipdq) 


sin  ö  cos  8 -^6' 

Berechnen  wir  diese  Formeln  für  S  =  30°,  60°,  90°,  so  wird  bei 
5  =  30°  5  =  60°  (5  =  90° 

T         — 1Z_  i__:?_  _?_ 

II.  2lf=0,36^PJS, 0,8^iPÄ, 1,57 ^«PiZ, 


^^  '    ^      y7tBK0,9b' 2^7ri?M,48"  *  *  2/7ri?M,57' 

Pmaa:  =00 =00 =00 

IV.  M=0,2ßuPB, 0,5/iPP, 0,64^Pi?. 

Aus  dem  Vorstehenden  würde  bei  eingelaufenen  Zapfen 
in  den  Fällen  A.i,  B.b  und  C  folgen,  dass  wohl  nicht  in  der 
Mitte  selbst  der  Zapfen ,  wo  j?  =  oo ,  dagegen  auch  die  Ge- 
schwindigkeit =  0  ist,  ein  Aufrauhen  stattfindet,  dieses  da- 
gegen in  der  unmittelbaren  Nähe  des  geometrischen  Mittels 
zu  vermuthen  sein  wird ,  wo  die  Pressung  p  auch  noch  sehr 
bedeutend  ist,  und  zudem  eine  relative  Bewegung  des  Zapfens 
gegen  die  Unterlage   mit   der  Geschwindigkeit  v>o  auftritt. 
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Es  wird  desshalb  insbesondere  bei  schwer  belasteten  Stütz- 
zapfen besser  sein,  die  Auflage  durch  geringe  Aussparung 
der  Unterlage  zu  einer  ringförmigen  zu  machen. 


§.  14.  Reibung  der  Tragzapfen. 

Wir  betrachten  für  diejenigen  Zapfen,  bei  welchen  die 
Druckrichtung  mit  der  Rotationsaxe  einen  Winkel  bildet,  nur 
den  Fall,  in  welchem  dieser  Winkel  ein  rechter  ist,  und  rechnen 
sich  dann  die  allgemeinen  Gleichungen  1  und  2  um,  wie  folgt: 
(Fig.  31.)  Wir  schneiden  von  der  Zapfenform  durch  zwei 
senkrecht  zur  Rotationsaxe  liegende  Ebenen  eine  unendlich 
dünne  Scheibe  von  der  Dicke  d  l  ab,  welcher  auf  der  Meridian- 
curvre  der  Zapfenform  ein  Bogen  von  der  Länge  ds  entspreche, 
dessen  Tangente  mit  der  Rotationsaxe  den  Winkel  a  mache. 
Betrachten  wir  aber  von  dieser  Scheibe  nur  einen  kleinen 
Ausschnitt  von  der  Bogenlänge  da^  welcher  durch  zwei  sich 
in  der  Rotationsaxe  unter  einem  Winkel  =  dß  schneidende 
Ebenen  hergestellt  werde,  so  ist  das  durch  die  vier  genannten 
Ebenen  abgetrennte  Element  der  Zapfenoberfläche  =  f=  ds.da. 

Bildet  ferner  das  Bogen- 
Fig.  31.  dement  da  mit  einer  zur 

Hauptdruckrichtungsenk- 
rechten  Ebene  den  Winkel 
/?,   so   ist  die  Projection 
von  da  auf  diese  Ebene 
d a. cos ß=db^  und  die- 
^-         jenige  von  ds  auf  diese 
Ebene  cZä  cos  «=d/,  folg- 
lich die  Projection    des 
Elementes    f   auf    diese 
Ebene  =dacosß  .dscosa 
=  db.dl^  oder  nach  der 
früheren  allgemeinen  Bezeichnung,  wenn  der  Normaldruck  gegen 
dieses  Element  f  mit   der  Zapfendruckrichtung   den  Winkel  (p 
bildet  =fcosq)^=db.dL 


P^''::7^,::J^''''' 


Daher  ist  auch 
und 


cosqp  =  cos«cos/9, 
db      dl 


f- 


cos /9' cos«' 
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so  dass  nun  aus  den  früheren  Gleichungen  folgt: 

P=ffpdLdh,  3. 

und 

J  J      cosa     cos^'?^ 

Wenn  für  neue  Zapfen  wieder  p  =  constant  angenommen  wird, 
so  wird 

P 

Jjdl.db 

j  j dl.db  kann  aber  nichts  Anderes  sein  als  die  Gesammt- 
projection  der  ganzen  Zapfenreibungsüäche  auf  eine  Ebene 
senkrecht  zur  Hauptdruckrichtung  =  F  =  der  Fläche  eines 
durch  diese  Ebene  ausgeführten  Längenschnittes  durch  den 
Zapfen,  daher  ist  zu  setzen: 


P 

P  = 


und  M 


-4!h 


F' 

db         dl 


cos/9*"^cosa 

Hingegen  wird  für  alte  oder  eingelaufene  Zapfen 

^cos«.      C  cos  u  cos  8 
nait  p  =  C ^  = -, 

y  y 


-p ^  r  Ccosacosß. dl. db py    C  C cos acosß. dl, db 

~    JJ  i~  cös^JJ" 

und  p-' 


y 

P  cos  (f  1 


'^cosadhcosßdb^ 

j  J 

sowie  mit 


"  Iß 


C=-. 


r  rcosa  cosß, dl.db'' 


M=LiCF=uPF 


cos  adV 


y 


I  l  cos  ßdb  . 

Google 
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Da  nun  jedenfalls  ß  und  h  sich  ändern  können  in  einem  und 
demselben  Schnitte,  d.  h.  unabhängig  von  a,  l  und  y,  so  lassen 
sich  die  Doppelintegrale  trennen,  und  wir  erhalten  folgende 
4  Gleichungen: 

für  neue  Zapfen: 

P  P 


fdlfdb      ^' 


-'4mj^ 


dl  , 
cos«' 


und  für  alte  Zapfen: 

Fcosfp 


JcosßdbJ—^- 

Nehmen  wir,  wie  es  in  der  Regel  der  Fall  ist,  den  Zapfen  als 
zur  Hälfte  im   Lager  liegend  an,  so  sind  die  Grenzen  für  b: 

—  y  und  +y, 

und  diejenigen  für  ß: 

und  wir  erhalten  wegen  —  =  sin  /S , 
und  db  =  ycosßdß^ 

fdb  =  2y, 


—  y 

71 


I  COS ßdb=  I  ycos^ßdß— -K-y^^ 
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+  T 


fSH"^' -■ 


Es  werden  somit  die  definitiren  4  Gleichungen: 
V.    ... 
VI M  =  f'-^Jy^ 


P 


dl 
cos« 


für  neue, 


VII. 


VIIL 


2Pcos«  C08/9     ' 

P  =  — p -, 

y t/ cos a  dl 


M=A^^^ 


TT  J  COS  u  dl 


für  alte  Zapfen. 


Wie  von  den   Stützzapfen   betrachten  wir  auch  hier  von 
den  Tragzapfen  nur  den  conischen  und  dessen  Ableitung,  den 

cylindrischen^  sowie  den 
^^*  kugelförmigen. 

a.  für  den  conischen 
Zapfen  ist  zu  setzen 
(Fig.  32): 

cos  u  =  constant, 
=  iRl-Rl)    ^ 


tg«  ' 


dl 


1 


dy       tga 


und  es  wird  somit 


.  für  den  abgekürzten 
Conus : 

2.  für  den  voll- 
ständigen Conus: 

3.  für  den 
Cylinder : 

V.  p=        ^ 

.P 

P 

^-  ^    (B,+R,)r  • 

B^r 

••  2Pir 
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VT      Hf—f*"     ^     Hl  —  R'  I4  1T     P     j.  «Tp„ 

VTT        _  2PCOS/9  2f  cosg  2Pcos/g 


i^inax  ""- 


2P 


jRj  ;?■/ 


00, 


2P 


WnUM=^-^.-l-(B,+B,),..^-^-^--B„  . . .  MpB, 


77      COSC^ 


TT  cosa 


Wie  aus  der  Gleichung  VII.  3  ersichtlich,  erhält  derFlächen- 

4 
druck  einen  Maximalwerth ,  welcher  im  Verhältniss  —  grösser 

ist,  als  derjenige,  welcher  unter  Annahme  gleichmässiger  Druck- 
vertheilung  resultirt.  (§.  5  p.  10.) 

Fig.  33. 


b.  Für  den  kugelförmigen  Zapfen,  dessen  Querschnitt  wir 
uns  zur  Hälfte  in  Berührung  mit  dem  Lager  denken,  ist  zu- 
nächst  zur  Bestimmung  von  F=  2jy dl  zu.  setzen  (Fig.  33) : 

y  =  J?  cos  fif , 

dy  =  —  i?  sine«  da, 


und 

Es  wird  mithin 


-?l=t,« 


dl 


F=2/ 


B  cos  a  ( —  Bainad  a) 


—  tg« 


=  2B^  fcos^ada 
=  2  i?»  [3  + sin  5  cos  5]. 
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Wir  erhalten  somit  aus  den  allgemeinen  Formeln  V.  bis  VIII. 
P 


V.H 


■2JR«0>  +  8inc)icosd)  ' 


VI,       jlf-JiZiL/*?^^  =  ^PJJ 


VILk 


_  2PcosKcos/9 _  2Pcosi3 2Pcos/g 


VIII.,   M=—r~  c—  =  '   ^^^  =-^^^' 


Nimmt  man  nun   5  =  30°,  60°,  90°  an,   d.  h.,  denkt  man 

1       2 
sich  den  kugelförmigen  Zapfen  durch  -r- ,  -^  oder   die  ganze 

Länge  seiner  Meridiancurve  im  Lager  liegend,  so  wird  für 


6=    30°, 

...   60°    

.  .  .   90°, 

V                     ^ 
"'      ^'    1,91Ä«'  •  • 

P 

••    2,96Ä»'  '• 

P 

••    3,14ii«' 

VU     M="{-PR,.. 

^""PR 

.  .    V  P^. 

^^^•'-     ^  =  M7i^'- 

Pcos/? 

Pcosß 
•'   2,47  i?«' 

P 

P 

•■   2,22 iZ«'  ■ 

P 

■  ■  '   2,47  iJ«' 

TT 

TT 

Wie  bei  den  Stützzapfen,  so  nimmt  auch  bei  den  Trag- 
zapfen, wie  aus  diesen  Berechnungen  in  Uebereinstimmung 
mit  thatsächlichen  Beobachtungen  erhellt,  das  Reibungsmoment 
mit  fortschreitendem  > Einlaufen«  der  Zapfen  ab. 
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Die  bei  weitem  am  häufigsten  für  Tragzapfen  vorkommende 
Form  ist  die  cylindrische,  für  welche  das  Reibungsmoment  in 
der  Regel  bestimmt  wird  durch  M=^i  FR.  f^i^  ist  dabei  der 
sogenannte  Reibungscoefficient  für  Zapfenreibung,  während 
in  den  vorstehenden  Berechnungen  fi  der  Coefficient  für 
gleitende  Reibung  ist.  ^^  wird  auch  stets  mit  Hilfe  der  Formel 
M=ftiPR  durch  Versuche  bestimmt,  und  muss  daher  die 
Relation  herrschen: 


für  neue  Zapfen  ^^  =  -^^=1,57  w. 


für  alte         >  =— i-=l,25w, 

TT 

im  Mittel      >  =1,41//. 

Dass  thatsächlich  bei  neuen  Zapfen  die  Druckvertheilung 
eine  gleichförmige,  bei  alten  Zapfen  aber  in  der  Weise  gegeben 
sei,  dass  sich  durch  die  Abnützung  der  Lager  stets  fortschrei- 
tende congruente  Lagerungsflächen  ergeben,  scheint  nach 
den  vorhergehend  erhaltenen  Resultaten  allerdings  wahrschein- 
lich :  es  lässt  sich  eine  andere  Annahme  für  neue  Zapfen  wohl 
nicht  machen.  Bei  alten,  eingelaufenen  Zapfen  scheint  aber 
mitunter  die  Abnützung  nicht  nach  der  erwähnten  Weise  vor 
sich  zu  gehen.  Ausgelaufene  Turbinenzapfen,  welche  mit  ebener 
Begrenzung  von  Anfang  an  auf  ebenen  Lagerflächen  liefen, 
zeigen  mannigfaltige  Deformirungen  der  Reibungsflächen. 

Es  mögen  diese  Aenderuugen  herbeigeführt  sein  durch  die 
nicht  durchweg  gleiche  Härte  und  Glätte  der  Reibungsflächen 
und  durch  losgerissene  Metalltheile,  möglicherweise  aber  trägt 
hiezu  auch  eine  nicht  an  allen  Stellen  gleichmässig  eintretende 
Compression  bei,  welche  voij  der  Vertheilung  des  Flächen- 
druckes abhängig  ist. 

Mit  Bezug  auf  die  Erwärmung  der  Zapfen  und  Lager  ist 
auch  noch  zu  berücksichtigen,  dass  diejenigen  Anordnungen 
sich  vortheilhafter  verhalten,  bei  welchen  die  an  den  Reibungs- 
flächen entwickelte  Wärme  sich  rasch  über  verhältnissmässig 
grosse  Massen  vertheilen  kann ,  so  dass  in  dieser  Beziehung 
eine  möglichst  ausgedehnte  Berührung  zwischen  Lagerfutter 
und  umgebendem  Lagorkörper  wünschenswerth  ist. 
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III.  WELLENKÜPPLUNGEN. 

§.  15.  Feste  Kupplungen  fUr  Wellen,  deren  geometrische  Axen 
zusammenfallen. 

Um  zwei  Wellen  mit  übereinstimmenden  geometrischen 
Axen  derart  zu  verbinden,  dass  sich  dieselben  wie  eine  ununter- 
brochene Welle  verhalten ,  wird  eine ,  nach  specieller  Art  der 
Kupplung  verschieden  geformte  ein-  oder  mehrtheilige  Hülse 
auf  die  beiden  correspondirenden  Wellenenden  aufgezogen  und 
mit  diesen  fest  verbunden. 

Die  einfachste  Form  von  Kupplungshülsen  ist  die  eines 
cylindrischen  Röhrenstückes,  welches  bei  geeigneter  Wand- 
stärke eine  innere  Bohrung  genau  nach  dem  Durchmesser  der 
zu  verbindenden  Wellenenden  besitzt.  Diese  letzteren  werden 
dann  in  einfachster  Weise  stumpf  gestossen  und  mit  der  auf- 
gezogenen Hülse  durch  einen  Keil  verbunden.  Die  Anstrengung 
dieser  Hülse  ist  zunächst  an  der  Stossstelle  eine  solche  auf 
Torsion,  welcher  entsprechend  auch  die  Wandstärke  derselben 
bestimmt  werden  könnte.  Die  aus  solcher  Berechnung  mit  nor- 
malem Werthe  des  Festigkeitscoefficienten  resultirende  Stärke 
ist  aber  geringer  als  sie  thatsächlich  sich  vorfindet,  und  zwar 

wohl  in  erster  Reihe  mit  Rück- 
sicht auf  ein  mögliches  Zersprengen 
durch  den  gewaltsam  eingetrie- 
benen Keil.  Mit  Zugrundelegung 
der  für.  die  Lager  gegebenen  Be- 
zugsgrösse  6=d-|-10'"'"  geben  wir 
einfachen  cylindrischen  gusseiser- 
nen Kupplungshülsen  eine 
Hülsenstärke  ==  5=  0,4  (d  -f  10°»™), 
Hülsenlänge  =?w  =  2,5(d  +  10°»"0- 
Die  angewandten  Keile  können  entweder  in  Keilnuthen  (Fig. 
35  a.)  oder  auf  Keilbahnen  (Fig.  35  b.)  oder  bei  geringen  zu 

Fig.  35. 


Fig.  34. 


--ta 
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transmittirenden  Kräften  rund  (Fig.  35  c.)  aufsitzen.  Der  auf 
einer  Seite  aufzutragende   Anzug    des  Keiles    (Tangente   des 

Steigungswinkels)  wird  sehr  gering  ^  bis  -^-  gemacht.     Bei 

geringeren  Kräften  und  daher  kleinen  WeJlendurchmessern  kann 
eine  schmiedeiserne  Kupplungshülse  auch  mit 
y^     dem  einen  Wellenende  aus  einem  Stücke  her- 
1^               — f]j     gestellt    sein.      Ein  Wulst    (Fig.   34   untere 
Hälfte)    erhöht    die    Sicherheit    gegen    Zer- 
sprengen.   Diese  einfache  Muffenkupplung  hat  den  Nachtheil^ 
Fig.  37.  dass  sie  erst  nach  vollen- 

deter Einlegung  der  Wel- 
lenstücke in  die  Lager 
montirt  werden  kann,  und 
dass  der,  jedenfalls  ohne 
Nase  (Fig.  36)  herzustel- 
lende, Keil  eine  Keilnuth 
.  i»5? ^  oder  Keilbahn  von  dop- 

pelter Länge  erfordert.  Werden  die  beiden  Wellenenden  über- 
blattet (Fig  37),  so  muss  jeder  der  beiden  halbkreisförmigen 
Endquerschnitte  für  sich  allein  in  Bezug  auf  die  Gesammt- 
inanspruchnahme  durch  Mc  ebenso  grosse  Sicherheit  bieten, 
wie  der  übrige  ganz-cylindrische  Theil  der  Welle.  Es  ist  mit- 
hin zu  setzen: 


(Wo)'=(Wc.), 


oder 


-d^^T^^o^h  mithin  d^=l,2ßd 1) 


Viel  bequemer  zu  montiren  und  daher  auch  beliebter  sind 
die  zweitheiligen  Kupplungen^   deren  beide  Hälften  entweder 

Fig.  38. 
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durch  Längs-  oder  Quertheilung  hergestellt  sind.  Bei  den 
Kupplungen  mit  Längstheilung  (Schalenkupplungen)  werden 
deren  beide  Hälften  mit  Schrauben  (Fig.  38)  oder  durch  auf- 
gezogene schmiedeiserne  Ringe  (Fig.  39)  gegenseitig  und  mit  den 
Wellenenden  verbunden.  Die  beiden  halben  Schalen  werden 
mit  einer  ganz  dünnen  Zwischenlage  von  Blech  oder  Papier 
genau  auf  den  Durchmesser  der  Welle  ausgedreht,  und  können 
daher  nach  Wegnahme  der  Zwischenlage  durch  die  Schrauben 
oder  Ringe  so  fest  auf  die  Welle  aufgepresst  werden,  dass  eine 
weitere  Verkeilung  nicht  mehr  nöthig  wird.  Die  Anzahl  der 
Schrauben  bestimmt  sich  nach  dem  Wellendurchmesser,  indem 
man  die  dem  Resultate  der  Formel 


A^^  +  y 


2) 


nächstgelegene  ganze  und  gerade  Zahl  nimmt  und  die  Stärke 
bestimmt  nach  der  Formel 


d+10" 


3) 


mithin  für 

d=    40 

50 

60 

80 

100 

150 

200°"" 

A=     4 
J=  12,5 

4 
15 

4 
17,5 

4 
22,5 

4         6 
27,5    18,3 

6 
26,7 

6       8 
35    26,4» 

Man   setze  dabei  die  Schrauben  möglichst  nahe,   bis   auf 
0,1  d,  an  die  Welle  heran  und  nehme  als  Begrenzung  der  Kupp- 
lung einen  Cylinder,  wel- 
^^&-  3^'  eher    die    äussersten    zu 

o,»b  Schraubenkopf  oder  Mut- 

ter gehörigen  Ecken  um- 
schliesst,  um  möglichste 
Sicherheit  gegen  Unfälle 
zu  gewähren.  Für  die  die 
Schrauben  ersetzenden 
schmiedeisernen  Ringe 
(Fig.  39)  lassen  sich  Mini- 
malmaasse  bestimmen,   indem   durch   dieselben  eine  Reibung 

Keller,  Comtrtictionslehre.  ^ 
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erzeugt  werden  soll,  welche  der,  auf  den  Umfang  der  Welle 
reducirten,  zu  übertragenden  Kraft  P  mindestens  gleich  ist. 
Für  die  Welle  hatten  wir 


d9  =  -——^  durchschnittlich  = 


0,1*'  ^«— — ^        Qj^., 

folglich  ist 

P=^  =  0,2c?«*, 

und  darf  diese  Kraft  P  der  am  Umfange  der  Welle  herrschenden 
Reibung  höchstens  gleich  sein.  Ist  der  Druck  jeder  Kupplungs- 
schale gegen  die  Welle  =  |? ,  so  ist  die  entsprechende  Rei- 
bungsgrösse  auf  beiden  Seiten  =  2^^,  und  daher  muss 

2jp|M>0,2d»* 

sein. 

Die  auf  Zerreissen  des  Ringes  arbeitende  Kraft  p  ist  aus- 
zuhalten von  dem  doppelten  Ringquerschnitt. 

Wenn  die  Breite  eines  Ringes  mit  ki  und  dessen  Dicke  mit 
8i  ,  sowie  die  zulässige  Spannungsintensität  mit  ki  bezeichnet 
wird,  so  muss  gesetzt  werden: 

In  der  Regel  ist    Aj  =4  3i , 
und  setzt  man  ii  =  7Kgr,  per  r]*""5 

Ä;  =  4Kgr.  per  □"*'", 
1 
sowie  ^==7' 

so  wird  i\  >  0,22  d, 

h>  0,88  d. 

Wir  nehmen  statt  dessen  3i  =0,2  6  =  0,2  (d+ 10°»")  ) 

Ai=0,8  6  =  0,8(d  +  10°»>»)  r  •  ^^ 
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wodurch  die  Ringdimensionen  bei  Wellen  bis  zu  100°»°^  Stärke 

etwas  kräftiger  werden  als  obige  Berechnungen  geben  würden. 

Die  Flanschen-  oder  Scheibenkupplung  (Fig.  40)  hat  Quer- 

theilung  und  erhält  dabei  jedes  der  zu  kuppelnden  Wellenenden 


eine  Hülse  mit  Flansche,  welche  letzteren  durch  Schrauben 
vereinigt  werden ;  diese  Schrauben  haben  die  Umfangskraft  zu 
übertragen,  sind  daher  transversal,  auf  Abscheerung,  in  An- 
spruch genommen ,  und  könnten  dem  entsprechend  bestimmt 
werden.  Einfacher  nimmt  man  für  die  Anzahl  der  Schrauben 
wieder  die  dem  Resultat  der  Formel 


A  =  ^-\-l^d 


nächstgelegene  ganze  Zahl,  und  für  die  Schraubenstärke 


,       h      d  +  10" 


5) 


6) 


ithin  für 

d=   40 

50 

60 

80 

100 

150 

200 

A=    4 

4 

4 

5 

5 

6 

7    8 

z/=  12,5 

15 

17,5 

18 

22 

26,7 

30   26,4 

Die  beiden  Keile  sind  für  jede  Kupplungsscheibe  nur  so  lang 
wie  die  Hülsen,  die  Keilbahnen  oder  Keilnuthen  nur  um  We- 
niges länger. 

Lässt  man  die  Flanschen  etwas  in  einander  greifen,  indem 
man   eine   derselben  mit   einer  concentrischen  Ringnuth,   die 

4. 
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andere  mit  einem  ebensolchen  ringförmigen  Vorsprunge  ver- 
sieht, so  ist  damit  allerdings  die  Erhaltung  der  axialen  und 
centrischen  Lage  der  beiden  Wellen  gesichert,  aber  zugleich 
der  Uebelstand  hervorgerufen,  dass  im  Fall  einer  Demontirung 
eine  Verschiebung  des  Wellenstranges  um  die  Höhe  des  Vor- 
sprunges nöthig  ist.  Eine  solche  Verschiebung  ist  überhaupt 
nur  möglich,  wenn  die  Wellen  keine  eiugedi-ehten  oder  durch 
Bunde  begrenzte  Lagerstellen  haben,  welche  wir  aber  ohne- 
hin mit  Rücksicht  auf  eine  mögliche  durch  Temperaturände- 
rungen bedingte  Längenänderung,  sowie  auf  einfachere  Her- 
stellung und  Montirung  verwerfen.  Die  (Fig.  40,  untere  Hälfte) 
gezeichnete  Anordnung  entspricht  der  im  Interesse  der  Sicher- 
heit der  Arbeiter  zu  stellenden  Anforderung,  dass  an  Trans- 
missionswellen keinerlei  vorste- 
hende Theile  (Schrauben,  Muttern 
oder  Keilnasen  etc.)  sich  vorfin- 
den, durch  welche  Kleider  oder 
abgefallene  Riemen  erfasst  werden 
könnten. 

Rings  um  eine  versenkte  6- 
kantige  Mutter  bedürfen  wir 
(Fig.  41)  eines  freien  Raumes  für 
das  Einführen  eines  Rohrschlüs- 
sels, während  wir  bei  offenliegen- 
den Muttern  (Fig.  42)  für  alle 
Arten  Flanschen  rings  um  eine  bei- 
zusetzende Unterlagscheibe  noch 
einen  Raum  von  mindestens  5™°^ 
nöthig  haben,  wonach  sich  2  (z/+ 10™™)  =  2z/-t-20»»™  als  die 
Flanschenlänge  ergibt. 


Fig.  42. 


§.  16.  Feste  Kupplung  für  Wellen,  deren  geometrische  Axen 
parallel  laufen. 

Parallel  laufende  Wellen  können  verbunden  werden  durch 
die  Kupplung  von  Oldham  (Fig.  43).  Die  mit  den  Wellenenden 
verbundenen  Kupplungshülsen  sind  hiebei  gabelförmig  gestaltet 
und  die  Endpunkte  der  Gabeln  durch  ein  unveränderliches 
Kreuzstück  mit  rechtwinklig  stehenden   Schenkeln  verbunden. 
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Die  letztern  können  in  den  Gabelenden  in  der  Richtung  ihrer 
geometrischen  Axen  schleifen  und  wird  durch  diese  Anordnung 
bei  constanter  Winkelgeschwindigkeit  der  treibenden  auch  eine 

constante  Winkelgeschwindigkeit 
der  getriebenen  Axe  vermittelt. 
Es  seien  (Fig.  43  und  44)  A  und 
A^  die  zu  kuppelnden  Axen,  a  und 
6,  sowie  c  und  d  die  Endpunkte 
der  damit  verbundenen  Gabeln, 
deren  Verbindungslinien  ah  und 
c  d  mit  den  Mittellinien  der  durch 
die  Gabelendpunkte  geführten 
Kreuzarme  übereinstimmen.  Liegt 
nun  etwa  in  einer  Anfarigsstellung  (Fig.  44)  der  eine  Kreuz- 
arm cd  in  der  Ebene  der  beiden  parallelen  Axen  und  mithin 

der    andere    (ab)    senk- 


x«l-- 


Fig.  44. 


C,v    ! 


\°i 


'/r\! 


i^r 


lih 


-ur 


recht  dazu,  so  wird  bei 
einer  kleinen  Drehung 
die  Lage  der  Gabeln  wie 
des  Kreuzstückes  durch 
ai  bi  und  c^  di  gegeben  sein ; 
es  muss  dabei  natürlich 
die  Mittellinie  des  Kreuz- 
armes ab  (jetzt  «i&i)  die 
Axenrichtung  -4,  diejenige 
des  Kreuzarmes  cd  (jetzt 
Ci  dl)  die  Axenrichtung 
Ai  schneiden.  Weil  nun 
zu  Ci  dl  und  die  ganze 
des  Kreuzstückes  in  der 


in  jeder    Stellung   a^  bi    senkrecht 

Bewegung   der   Gabelendpunkte  wie 

gleichen    Ebene    (bei    einzelnen   Anordnungen    wenigstens   in 

zwei   parallelen  Ebenen)   vor  sich   geht,   so  sind  die  Winkel 

aAai=cAiCi,   d.  h.  die  Drehungswinkel   der  beiden   Axen 

einander  gleich. 

Bei  der  Ausführung  solcher  Kupplungen  (Fig.  45)  legt  man 
die  beiden  Kreuzarme  sammt  ihren  Führungen  in  den  zuge- 
hörigen Gabelenden  in  der  Regel  in  zweierlei,  jedoch  parallele 
Ebenen,  indem  man  statt  der  Gabeln  runde  Scheiben  mit  den 
Wellenenden  verbindet  und  statt  des  Kreuzstückes  eine  gleich- 
falls runde  Scheibe  anordnet,  diese  mit,  auf  entgegengesetzten 
Seiten  derselben  liegenden,  zu  einander  rechtwinkligen  Rippen 
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versieht  und  diese  letzteren  in  entsprechenden  Nuthen  der  mit 
den  Wellen  verbundenen  Scheiben  schleifen  lässt. 

Fig.  45. 


Das  Kreuzstück  oder  die  Mittelscheibe  unterliegt  zwei 
gleichzeitigen  Kotationen,  welche  in  gleichem  Drehungssinne 
um  2  parallele  Axen  stattfinden  (nach  §.  3) ,  äquivalent  einer 
einzigen  Rotation,  welche  im  Abstand 


und 


a  = 


Gfi  = 


E 

1  +  i 


E 


von  beiden  Axen  liegt.  Hier  ist  i=l,  weil  bei  1  Umdrehung 
der  einen  Axe  auch  die  andere  eine  ganze  Umdrehung  voll- 
enden soll,  und  wird  daher 

E 

d.  h.  die  rotirende  Bewegung  des  Mittel-  oder  Kreuzstückes 
geschieht  in  seiner  Ebene  um  einen  Mittelpunkt,  w^elcher  in 
dem  Halbirungspunkte  des  Axenabstandes  liegt.  Die  resul- 
tirende  Rotationsgeschwindigkeit  ist  gleich  der  Summe  der 
beiden  Componenten,  hier  gleich  der  doppelten  Rotations- 
geschwindigkeit um  die  Axe  A  oder  Ai  ,   mithin   wird  bei  1 


Digitized  by 


Google 


55 

Umdrehung  der  Axen  A  oder  A^  das  Zwischenstück  2  ganze 
Umdrehungen  vollenden. 

In  der  (Fig.  44)  gegebenen  Anfangsstellung  fällt  der  Mittel- 
punkt O  des  Kreuzstückes  mit  der  Axe  A  zusammen  und  sind 
die  Schenkellängen  =oa  =  o6  =  Z;  für  die  Axe  A^  sind  die 
Längen  der  Kreuzschenkel  dann  oc  =  l  —  J?,  und  od  =  l'\-E. 
Nach  einer  kleinen  Drehung  a=^aAai=cAiCx  werden  die 
Schenkellängen  für  die  Axe  A 


und 


Ol  Ol  =Aai  +-4 Ol  =Z  +  -^sin«, 
Oxbi=Abi  —  Aoi  =1  —  JE  sin  cc , 


während  gleichzeitig  die  Schenkellängen  für  die  Axe  Ai 


und 


Ol  Ci  =u4i  Ci  — Ai  Ol  =Z  —  Ecosdy 
Ol  dl  *=  Ai  dl  '\-  Ai  Ol  =1  '\'  E  cos  a 


geworden  sind. 


§.  17.    Feste  Kupplung  für  Wellen,  deren 
sich  schneiden. 


geometrische  Axen 


Fig.  46. 


Für  die  Verbindung   sich  schneidender  Axen  besitzen  wir 
als  einfachste  Vorrichtung  die  Anordnung  von  Cardanus  (das 

üniversalgelenjc,  den  flboÄ'schen 
Schlüssel)  (Fig.  46).  Wir  finden 
dabei  wieder  die  beiden  Wellen- 
enden mit  Gabeln  versehen  und 
ein  kreuzförmiges  Mittelstück  mit 
rechtwinklig  zu  einander  stehen- 
den Schenkeln,  durch  welches  die 
Bewegung  von  einer  Gabel  auf 
die  andere  übertragen  wird.  Dieses 
Mittelstück  muss,  da  es  an  der 
Rotation  beider  Axen  theilzu- 
nehmen  gezwungen  ist,  als  resultirende  Bewegung  eine  Rotation 
annehmen  um  eine  resultirende  Axe,  deren  Richtung  durch 
den  Durchschnittspunkt  der  beiden  primitiven  Drehungsaxen 
geht,  und  deren  Geschwindigkeit  sich  ausdrückt  durch 


W=  y  wl-{-wl'{'2wiW2  cos  5, 
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wobei  mit  d  der  Winkel  der  beiden  Axen  bezeichnet  wird. 
Sollen  die  beiden  Geschwindigkeiten  Wi  und  W2  einander  gleich 
sein,  so  wird  die  Richtung  der  resultirenden  Kotationsaxe  den 
Winkel  d  der  beiden  Axen  A  und  Ai  halbiren.  Weil  ferner  diese 
resultirende  Rotation  stets  nur  in  einer  Ebene  senkrecht  zur 
Ebene  der  beiden  primitiven  und  der  resultirenden  Axe  vor  sich 
gehen  kann,  so  folgt  daraus,  dass  die  Ebene  des  Kreuzmittel- 
stückes stets  den  Winkel  180°  —  d  der.  beiden  Drehungsaxen 
halbiren  muss.  Die  resultirende  Rotation  würde  dann  die 
Geschwindigkeit 


W=wV  2  +  2  co^ö 

haben.  Bei  dem  Universalgelenk  gewöhnlicher  Ausführung  ist 
es  nicht  der  Fall,  dass  die  Ebene  des  Kreuzstückes  stets  den 
Winkel  der  beiden  Axen  halbirt;  es  kann  daher,  mit  umge- 
kehrtem Schlüsse,  die  Bewegungsübertragung  auch  nicht  der- 
art sein,  dass  stets  W2=u\  ist  und  findet  daher  hier  keine 
gleichförmige  Bewegungsübertragung  statt. 

Fig.  47. 


Den  Zusammenhang  zwischen  den  beiden  Geschwindigkeiten 
ergibt  uns  am  einfachsten  eine  Betrachtung  des  rein  geomet- 
rischen Zusammenhanges  (Fig.  47). 

Sind  A  und  Ai  die  beiden  Drehungsaxen,  im  Punkte  0 
sich  schneidend,  a,J,c  und  d  die  Endzapfen  des  Kreuz- 
stückes, welche  in  diesem  Falle  (abweichend  von  der  OldhanC- 
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sehen  Kupplung)  in  den  Gabelenden  a  und  J,  sowie  c  und  d 
gelagert  sind,  so  beschreiben  a  und  b  den  Kreis  K,  dessen 
Ebene  senkrecht  zur  Axe  -4,  c  und  d  den  Kreis  iCj,  dessen 
Ebene  senkrecht  zur  Axe  A^  liegt.  Die  Ebenen  der  beiden 
Kreise  schliessen  den  gleichen  Winkel  d  ein ,  wie  die  Axen, 
und  deren  Schnittlinie  steht  auf  beiden  Axen  senkrecht.  Er- 
hält nun  die  Axe  Ä  eine  kleine  Drehung  um  den  Winkel  y), 
durch  welche  das  Gabelende  a  nach  a^  gelangt  und  der  Kreuz- 
schenkel Oa  sich  um  den  Winkel  q)  =  aOa^  dreht,  so  wird 
für  den  mit  der  andern  Axe  verbundenen  Kreuzschenkel  eine 
Drehung  cOc^  =g>i  resultiren,  und  das  Gabelende  c  die  Lage 
Cj  erhalten.  Die  beiden  Kreuzschenkel  bleiben  stets  senkrecht 
zu  einander,  daher  ist  aOc  =  aiOc^=  90°,  und  bei  gleicher 
Länge  l  derselben  werden  auch  sämmtliche  Gabelenden  in 
jeder  Lage  in  der  Oberfläche  einer  Kugel  gefunden  werden 
können,  welche  mit  dem  Halbmesser  l  um  den  Durchschnitts- 
punkt 0  der  beiden  Axen  als  Mittelpunkt  gezogen  ist.  Es 
bilden  somit  aicq  ein  sphärisches  Dreieck,  für  welches 

cosajOCi  =cosaiOC.coscoCi  +sinaiOC.sincoCi  cosaicq. 
Hierin  ist  nun 


TT 


aiOC=  ^ y, 

aiCCi=7t  —  (J . 
Es  wird  daher 

0  =  sin  q)  cos  q)i  —  cos  g)  sin  y^  cos  d , 
und  hieraus 

^S9i=7^A^ tgi3p  =  tgyiC0S(J  .    .   .    .    1) 
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So  wird  bei 

9)=  0°  ... 

tg<jp  = 

=  0.. 

.  tgyi 

=  0.. 

.(^1  =  0°.. 

. =:  cos  Ö 

>      45^ 

> 

1 

> 

1 

cose^ 

>  >  5P  .. 

... 

>      90° 

> 

CO 

> 

00 

>  =90° 

1 

"~COS(f 

>     135° 

> 

—  1 

>  — 

1 
cosc^ 

>  <9)  ... 

•• 

>     180° 

> 

0 

> 

0 

>  =180° 

...  =C0S(J. 

Es  wird  mithin  bei  gleichförmiger  Drehung  von  A  die  Axe 
Ai  durch  die  erste  Hälfte  des  ersten  Quadranten  rascher  gehen 
als  -4,  dann  langsamer,  um  zu  gleicher  Zeit  mit  A  eine  Viertel- 
umdrehung zu  vollenden;  in  der  ersten  Hälfte  des  zweiten 
Quadranten  bleibt  Ai  immer  weiter  zurück,  beschleunigt  dann 
wieder  seinen  Lauf  und  vollendet  gleichzeitig  mit  A  seine 
halbe  Umdrehung  u.  s.  w. 

Das  Verhältniss  der  Winkelgeschwindigkeiten  w  und  w^ 
für  diese  ungleichförmige  Bewegungsübertragung  erhalten  wir 
mittelst  der  Gleichungen 

dw 

^    dt' 


Es  wird  mithin 


und  «'!=-//• 


W         cos*«/)  cos  (J  ,  */i     I    X    Q        \ 

=  cos«5PCOScj(l+^5), 
1  — sin2(Jcos2y 

"  COS(J 


2) 


Der  Maximalwerth  von  —  ergibt  sich  für 


cos'(ip  =  0...  mit     -= 5, 3) 

^  tVi         COSÖ 
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und  ein  Minimalwerth  für 

co8«a)  =  l...  mit  — =co8(J 4) 

Dieses    zwischen   den   Grenzen   cos  d  und  =  schwankende 

cosd 

Verhältniss  —  wird  gleich  der  Einheit  für  eine  Drehung  um 

den  Winkel  5p,  gegeben  durch  die  Gleichung: 


Dieses  ergibt 


1  —  cos^qpsincJ 

COS(J 


-  1  —  COS  (J 

cos«g)= — .   ,.     , 


sin«  (J  =  (1  —  cos  d)  (1  +  tg«  y) , 
und  hieraus 

tg*9)==cos(J. 

Es  wird  also  auch  nur  in  den  Stellungen,  welche  dem  eben 
bestimmten  Werthe  von  gp  entsprechen,  das  Kreuzstück  sym- 
metrisch gegen  die  beiden  Axen  liegen,  d.  h.  dessen  Ebene  den 
Winkel  der  beiden  Axen  halbiren.  Der  Winkel  qp  für  die  Drehung 
der  Axe  Ä  ist,  wie  aus  Figur  47  hervorgeht,  gerechnet  von 
einer  Anfangsstellung  aus,  bei  welcher  die  Ebene  der  zu  Ä 
gehörigen  Gabel  ab  senkrecht  steht  zu  der  Ebene,  welche 
durch  die  beiden  Axen  zu  legen  ist,  und  die  Drehung  der 
zweiten  Axe  Ai  ist  gerechnet  für  eine  Anfangsstellung  der  zu 
Ai  gehörigen  Gabel  in  der  Ebene  der  beiden  Axen. 

Eine  Kraftübertragung  bei  d  >  90°  ist  überhaupt  nicht  mehr 
möglich,  weil  für  3  =  90°  schon 

—  =  00  ,  und  —  =  0       würde. 

lOi  w 

Die  üngleichformigkeit  der  Bewegung  lässt  sich  ausgleichen, 
wenn  man  zwischen  zwei  zu  verbindende  sich  kreuzende  Wellen 
eine  Zwischenwelle  einschaltet,  welche  mit  jeder  der  ersteren 
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durch  ein  Universalgelenk  verbunden  ist  und  gegen  dieselben 
beiderseits  gleiche  Winkel  bildet. 

Sind  die  Drehungswinkel  mit  qp  und  q^  für  die  erste  und 
mit  ip  und  xp^  für  die  zweite 

Kupplung  bezeichnet,  so  muss  natürlich  gelten 

tg^P  =  tgyi  cos^, 
tgtpr=ztgxp^cosd. 

Es  kömmt  nun  wesentlich  auf  die  Stellung  der  Gabeln  und 
die  Lage  der  Axen  an,  ob  die  Bewegungsübertragung  mit 
gleicher  oder  ungleicher  Winkelgeschwindigkeit  vor  sich  geht. 

Zunächst  werden  zwischen  den  Geschwindigkeiten  w,  w^  und 
W2  der  drei  Axen  folgende  Relationen  aufgestellt  werden  können : 

für  die  Uebertragung  von  der  ersten  auf  die  zweite  Axe 
10  cos^^cosd 

Wi  COS^g)!        ' 

und  für  die  Uebertragung  von  der  zweiten  auf  die  dritte  Axe 
^(?^ cos2?^cosd 


W2          cos^xp^      ' 

woraus 

ZV 

W2 

^^^^l+tg>    •     l  +  tg^V' 

Weil  nun 

^^-^r 

und 

igxp  =  igtpi  cos(J, 

so  wird 

w 

_C0S2(J+tg>           l  +  tg»Vi 

W2  l  +  tg^y      '  l+tg^t/^icos^s* 

Sollen  nun   die  beiden  Geschwindigkeiten   der   ersten  und 
letzten  Axe  gleich  sein,  so  muss 

(C0S2  d  +  tg2  cp)   (1  +  tg2  V^i)  =  (1  +  tg2  y)  (1  +  tg2  ^^   C0S2  d), 
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woraus  sich  die  Bedingung  ergibt 


tg>  = 


1 


d.  h.  es  muss  für 


C0tgt//i=±tg9), 


und  daher  auch  gleichzeitig  (p^  =  0°  und  xl>  =  90°  sein. 

Mithin  werden  die  beiden  Geschwindigkeiten  w  und  w^  gleich 
sein,  wenn  bei  der  oben  definirten  Anfangsstellung  des  ersten 
Systemes  das  zweite  um  90°  gegen  seine  Anfangsstellung  ver- 
dreht ist.  Es  muss  also  zu  gleicher  Zeit 

Gabel  1  senkrecht  zu  der  Ebene  AAi^ 

>  2 in     >         >       AAi^ 

>  3 in     >         >      Ai  A2  ^ 

>  4  senkrecht  zu     >         >       Ai  A2 


Fig.  48. 


Fig.  49. 


liegen.  Ist  die  ganze 
Transmission  in  einer 
Ebene  (Fig.  48),  so 
werden  die  Gabeln  2 
und  3  an  der  Hilfsaxe 
gleich  liegen;  bildet  die 
Axe  Jg  gegen  die  Ebene 
AAi  einen  Winkel  a,  so 
muss  auch  die  3.  Gabel 
gegen  die  2.  Gabel  u^ 
ebensoviel  gedreht  wer- 
den, und  werden  z.  B. 
bei  a  =  90°  (Fig.  49) 
an  der  Hilfsaxe  die  bei- 
den Gabeln  im  rechten 
Winkel  gegen  einander 
stehen. 

In  den  Detailanord- 
nungen müssen  diese 
Universalgelenke,  wel- 
che am  häufigsten  bei 
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dem   Betrieb   landwirthschaftlicher   Maschinen   sich  vorfinden, 
möglicht  einfach  construirt  werden  (Fig.  50  u.  51).  Die  beiden 

Fiff.  50. 


i2if 


r  A-- 

[    1    i 

/ 

i  i '  >' 

/' 

.-., 

l^ 

; :! 

k  i 

Zapfen  einer  Gabel  werden  auf  den  auszuhaltenden  Druck  zu 

P 

bestimmen  sein,   welcher  einen  Maximalwerth  erhält  = ^^ 

'  cosd 


Fig.  51. 
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in  der  Stellung,  in  welcher  die  zugehörige  Geschwindigkeit  den 
Minimalwerth  Wi=w.  cos  d  annimmt. 

Für  einen  dieser  Zapfen  wird  dann  die  Festigkeitsformel 
lauten,  wenn  di  dessen  Durchmesser  und  l^  dessen  Länge  be- 
zeichnet, 


1  P     h^n^ 

2  cos d*  2       32 


dl  Jci . 


Für  Torsionswellen  mit  gleichzeitiger  biegender  Beanspruch- 
ung durch  Eigengewicht,  Räder,  Zahndruck  etc.  hatten  wir 
(§.  9  pag.  23): 


""Je 


32 
oder  auch 

d«  =  -^p5, 5) 

während  für  den  Zapfen  folgt 

d^  =  —  -  -^-  -^  6) 

^       nJci'  dl'  cosö ^ 

Aus  der  Vergleichung  von  d  und  di  folgt 

(^Y=l-    Ali    JL 
\d)       4:  '  kl  '  d^  '  B'  co^d' 

Hierin  kann  man  als  Mittel werthe  setzen 

^=1,02, 
cos  d        ' 

^-15 
^-1,5, 


sowie 


und  erhält  dann 


d, 


^-  =  I''Ö;2Ö4=0,45, 
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wofür  wir  passend  setzen 

di=0,4(d+10»'-)  =  rf. 


7) 


Dadurch,  dass  bei  der  in  Fig.  50  dargestellten  Construction 
aus  constructiven  Rücksichten  die  Mittellinien  der  beiden 
Kreuzschenkel  sich  nicht  schneiden,  sondern  neben  einander 
vorbeigehen,  in  einem  Abstände,  der  mindestens  gleich  dem 
Bolzendurchmesser  ist,  entsteht  wieder  eine  neue  Störung  in 
der  Gleichförmigkeit  der  Bewegung,  welche  aber  für  den  Be- 
trieb von  landwirthschaftlichen  Maschinen,  wie  Futterschneid-, 
Dreschmaschinen  etc.,  einen  Nachtheil  nicht  herbeiführt  *). 

§.  18.    AusISsbare  Kupplungen. 

Eine  innerhalb  gewisser  enger  Grenzen  bewegliche  Kupp- 
lung ist  die  (Sharp^sche)  Klauenkupplung  (Fig.  52),  welche 
nicht  blos  kleine  Längenverschiebungen  der  Wellenenden, 
sondern  auch  geringe  Eichtungsänderungen  der  geometrischen 

Fig.  52. 


Axen  gestattet;  dieselbe  hat  Quertheilung  der  Kupplungs- 
hülse, deren  eine  Hälfte  mit  2  oder  3  Zähnen  in  die  ent- 
sprechenden Vertiefungen  der  andern  Hälfte  eingreift.  Wird 
die  eine  Hälfte  nicht  fest,  sondern  der  Länge  nach  verschiebbar 
auf  dem  zugehörigen  Wellenende  angebracht,  so  eignet  sich 
diese  Kupplung  auch  zur  zeitweisen  Abstellung  und  Einrückung 
der  Bewegungsübertragung,   nur   erhält  in  diesem  Falle   die 


*)  Universalgelenk  für  eine  Schraub enschiffwelle  siehe  „  The  Engineer^ 
1867.  19.  Juli. 
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verschiebbare  Kupplungshälfte  eine  verlängerte  Hülse  mit  Ring- 
nuth,  welche  von  einem  Ausrückhebel  gefasst  werden  kann. 
Die  Einrückung  dieser  Kupplung  während  des  Ganges  ist  in 
der  Form  von  Fig.  52  schwierig,   und  sicherer   zu   erreichen, 

Fig.  53. 


wenn  die  Zähne  (Fig.  53)  schräge  geformt  werden ;  man  macht 
jedoch  in  diesem  Falle  eine  grössere  Anzahl  von  Mitnehmer- 
zähnen ,  etwa  zu  bestimmen  nach  der  Formel ,  welche  für  die 
Anzahl  der  Schrauben  an  der  Flanschenkupplung  (Fig.  40) 
aufgestellt  wurde,  jedenfalls  deren  nicht  weniger  als  zwei. 
Beim  Einrücken  dieser  Kupplungen  (Fig.  52  und  53)  muss  die 
getriebene  Welle  momentan  an  der  Bewegung  der  treibenden 
theilnehmen,  was  bei  Vorhandensein  grösserer  zu  bewegender 
Massen  nicht  ohne  heftige  Stösse  und  Erschütterungen  ge- 
schehen kann. 

Für  die  Bildung  der  Zähne  ist  deren  Abwickelung  maass- 
gebend.  Die  einfachste,  schraubenförmige,  ergibt  in  der  Abwicke- 
lung eine  Begrenzung  der  Zähne  durch  eine  gerade  gleich- 
massig  steigende  Linie;  kräftiger  aber  werden  die  Zähne 
insbesondere  an  der  Spitze  bei  Wahl  einer  krummlinigen 
Begrenzung  derselben. 

Bei  weitem  besser  eignen  sich  zu  diesem  Zwecke  jene  Kupp- 
lungen, bei  welchen  die  gegenseitige  Mitnahme  durch  Reibung 
geschieht,  und  finden  wir  hiebei  in  erster  Reihe  die^Kupplung 
durch  Frictionsconus.  (Fig.  54.) 

Diese  besteht  in  einem  mit  der  treibenden  Welle  fest  ver- 
bundenen Conus,  gegen  welchen  ein  auf  der  getriebenen  Welle 
verschiebbarer  congruenter  Conus  gepresst  wird,  welcher  sodann 
an  der  Rotation  des  ersteren  theilnimmt  und  dieselbe  dem 
getriebenen  Wellenstücke  mittheilt.  Es  ist  gleichgiltig,  ob  die 
getriebene  Welle  den  Hohl-  und  die  treibende  Welle  den 
VoUconus   erhält  oder  umgekehrt,  nur  muss  hiebei,  wie  bei 


Keller,  Constmctioutlehye. 
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allen  auslösbaren  Kupplungen,  der  verschiebbare  Theil  auf  der 
getriebenen^  also  im  ausgerückten  Zustande  ruhenden,  Welle 
angebracht  sein. 

Fig.  54. 


..^: 


Für  die  Wahl   der   Grösse   des   Kegels  sind  manchmal  die 

Grössen   der  mit   denselben  in  Verbindung  stehenden  Räder 

.  u.  s.  w.  maassgebend ,  und  schwankt  die  Grösse  des  mittleren 

Kegelhalbmessers  zwischen  R  =  l-^d  bis  3d. 

Das  Moment  der  Reibung  zwischen  den  beiden  zusammen- 
gepressten  Kegeloberflächen  muss  dem  durch  die  Welle  zu 
übertragenden  Momente  mindestens  gleich  sein.  Denken  wir 
uns  die  beiden  Kegeloberflächen  nur  mit  2  diametral  gegen- 
überliegenden Seiten  sich  berührend,  so  wird  der  mechanische 
Vorgang  bei  der  Pressung  des  einen  Kegels  gegen  den  andern 
ganz  identisch  demjenigen  sein,  welcher  bei  dem  Eindringen 
eines  Keiles  in  einen  festen  Körper  stattfindet.  Wenn  die  Rich- 
tung der  andrückenden  Kraft  den  Keilspitzenwinkel  d  halbirt, 
und  der  beiderseits  gegen  die  Mitte  der  Keilseiten  (hier  Kegel- 
erzeugenden) einwirkende  normale  Druck  =N  ist,  so  wird  die 
zum  Einpressen  nöthige  Kraft 

Die  gleiche  Kraft  wird  daher  auch  nöthig  sein,  um,  axial 
wirkend,  die  beiden  Reibungskegel  so  stark  gegen  einander  zu 
drücken,  dass  beiderseits  der  Normaldruck  j^  entsteht.  Weil 
nun  das  Moment  der  dadurch  entstehenden  Reibung  =  2  Nia  R 
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dem  durch  die  Welle  zu  übertragenden  Momente  M  mindestens 
gleich,  d.  h. 

sein  muss,  wobei  iJ  der  mittlere  Kegelhalbmesser  ist,  so  folgt 
hieraus 


AT-     ^ 


und  daher 


Sind  die  Reibungsflächen  aber  einmal  gegen  einander  gepresst, 
so  kann  fortan  der  axiale  Druck  viel  geringer  werden,  indem 
derselbe  nunmehr  nur  gleich  der  Kraft  F'  sein  muss,  welche 
den  (statt  eines  Kegels  betrachteten)  Keil  am  Rückgehen 
hindern  kann.  Diese  Kraft  erhält  man ,  wenn  —  ^  anstatt  ^ 
gesetzt  wird,  und  resultirt  demnach 

M  /  .    3  dy 


P  wird  =  Null,  und  bleiben  daher  die  beiden  Kegelflächen 
Ton  selbst  an  einander  haften,  wenn 


*)  Das  Moment  der  Reibung  eines  axial  belasteten  conischen  Körpers 
in  conischer  Hohlform  wurde  (§.  13.  A.  a.  IV.)  entwickelt  mit 

cos  <p       2 

als  Reibungsmoment  für  einen  eingelaufenen  Stützzapfen  von  der  Form 
eines  abgestumpften  Kegels.  Nach  obiger  Bezeichnung  würde  sich  diese 
Formel  umändern  in 

SIU- 

und  würde  daraus 

Dieser  Werth  für  P  ist  jedenfalls  kleiner  als  der  nach  obiger  Annahme 
entwickelte,  und  wurde  daher  der  letztere  der  Sicherheit  halber  bei- 
behalten. 

5. 
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und  daher 

J  =  2 .  arctg  /<  =  2  o 

wird,  d.  h.  wenn  der  Spitzenwinkel  des  Reibungskegels  gleich 
ist  dem  doppelten  Eeibungswinkel. 

Die  Kraft,   welche  nöthig  ist,  um  die  Kegel  wieder  aus- 
einander zu  ziehen,  erhält  man  mit 

™        M  (      ,    d   ,  ö\ 

^  =  Ä7r^^"^+*^'^^^2J' 

d        .    S 
^«cos  y  — sm  2 


6    ,    ,    d 
LI  cos  j  +  sm  y 

Sehr  spitze  Frictionskegel  werden  daher  wenig  Kraft  nöthig 
haben,  um  gegen  einander  gepresst  zu  werden,  dagegen  mehr 
Kraft  erfordern,  wenn  die  Kupplung  wieder  ausgerückt  werden 
soll.  Der  Spitzen winkel  d  wird  zwischen  10°  und  20°  gemacht, 
was  eine  Seitenneigung  von  10<^/o  bis  18%  ergibt.  Als  Reibungs- 
coefficient  kann  hier 

für  Eisen  auf  Eisen  =m  =  0,15, 
:»         >        >    Leder         =0,25 

gesetzt  werden. 

Dem  Grenzwerth  P  ==  0  würde  mithin  bei  Eisen  auf  Leder 
ein  Spitzenwinkel 

(J  =  2.14°  =  28°, 
und  für  Eisen  auf  Eisen 

(J  =  2.8-J°=17° 

entsprechen. 

Die  Ausrückhebel  greifen  in  einfachster  Anordnung  direct 
mit  gabelförmigen  Enden  in  die  Ringnuth  ein  (Fig.  54),  wobei 
die  nach  Evolventen  cur  ven  gebildeten  Gabelenden  an  den 
ebenen  Wandungen  der  Nuth  schleifen.  Es  kann  aber  auch 
in  diese  letztere  vorerst  ein  zweitheiliger  Ring  eingelegt  werden 
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F\cr.  56. 


(Fig.  55),  welcher  durch  die  an  der  Ausrückgabel  angebrachten 
Zapfen  bewegt  wird.  Der  Ring,  welcher  sich  dann  stets  normal 

zur  Welle  stellt,  muss 
Fig.  55.  natürlich   den   für  die 

Seitenbewegung  nöthi- 
gen   Spielraum  haben. 
Diese  Art  von  Kupp- 
lungen kann  insbeson- 
dere auch  benützt  wer- 
den,  um  eine  Beweg- 
ungsumkehrung  einzu- 
leiten ,      zu     welchem 
Zwecke  dann  2  gleiche 
Kupplungen   auf   der- 
selben    Welle      ange- 
bracht und  zu  gleicher  Zeit  in  Bewegung  gesetzt   werden,  so 
dass   sich   die   eine   auslöst,   während   die   andere  in  Eingriff 
kommt. 

Fig.  56  zeigt  eine  solche 
Anwendung  für  kleinere 
und  Fig.  57  den  verschieb- 
baren Doppelkegel  für  be- 
deutende zu  übertragende 
Kräfte. 

Es  sind  dabei  die  zwei 
Zahnräder  frei  auf  der 
Welle  drehbar,  und  zwischen 
dieselben  ein  Doppelkegel 
gelegt,  welcher  auf  der 
Welle  verschiebbar  ist,  aber  sich  mit  derselben  drehen  muss. 
In  Fig.  57  sind  die  beweglichen  Reibungskegel  aus  einzelnen 
nachstellbaren  Segmenten  gebildet,  und  stützt  sich  die  Rad- 
nabe gegen  eine  Verstärkung  der  Welle  einer-  und  einen  auf- 
geschraubten Ring  andererseits,  so  dass  selbst  bei  grosser 
Kraftäusserung  das  Rad  mit  dem  Hohlconus  nach  keiner  Rich- 
tung eine  Verschiebung  auf  der  Welle  erleiden  kann.  Bei 
kleineren  Anordnungen  sichert  schon  die  durch  das  Aufkeilen 
entstehende  Reibung  gegen  seitliche  Verschiebungen. 

Umstehende  Fig.  58  zeigt  in  der  Klein'schen  Kupplung 
eine  Combination  der  Klauen-  und  Frictionskupplung,  welche 
die  Vortheile   einer  jeden   dieser   beiden  Kupplungen  an  sich 
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vereinigt,   ohne   mit  ihren  üehelständen  behaftet  zu  sein;  es 
gewährt  dieselbe  zunächst  die    Möglichkeit,    eine    allmälige 

Fig.  57. 


nachgiebige    Mitnahme  der  getriebenen  Welle  zu   erreichen, 
indem   zuvor  der  Frictionsconus  zum  Eingriff  gebracht  wird. 

Fig.  58.  *) 


Da  aber  bei  alleiniger  Anwendung  eines  Frictionsconus  sich 
behufs  Uebertragung  grösserer  Kräfte  leicht  ein  ausserordent- 
lich schädlicher  Seitendruck  auf  die  Lager  ergibt,  so  soll  der 
Frictionsconus  nur  so  lange  benützt  werden,  bis  die  getriebene 
Welle  ihre  Normalgeschwindigkeit  nahezu   angenommen  hat. 


*)  Aus  Armengaud,  PtMic,  industr.  Vol.  23,  Taf.  19. 
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worauf  die  weitere  Mitnahme  durch  die  nunmehr  leicht  in 
Eingriff  zu  bringende  Klauenkupplung  besorgt  wird,  während 
der  Frictionsconus  aus  seinem  Eingriff  herausgezogen  werden 
kann.  Der  letztere  kann  aus  Holz,  Papier,  Hartgummi  u.  dergl. 
hergestellt  sein.  Zur  Bedienung  jeder  der  beiden  beweglichen 
Kupplungshülsen  bedarf  es  eines  besonderen  Hebels  mit  Gabel- 
ende nach  Fig.  54  bis  56. 

Da  die  Grösse  der  reibenden  Flächen  auf 
den  Betrag  der  Reibung  keinen  Einfluss  hat, 
so  kann  anstatt  eines  einmaligen  ein  mehr- 
maliger conischer  Eingriff  der  beiden  Kupp- 
lungsscheiben angeordnet  werden  (Fig.  59)  ^). 
Frictionskupplungen  mit  cylindrischer 
Reibungsfläche  zeigen  Fig.  60  **)  und  61.  In 
Fig.  60  werden  radial  verschiebbare  Backen 
durch  Kniehebel  an  den  Frictionsring  ange- 
presst.  Dieser  ist  mit  einem  auf  der  Axe 
lose  sitzenden  Zahnrad  oder  einer  Scheibe  verbunden;  wegen 
des  hiebei  angewandten,  im  Innern  der  Welle  liegenden  Beweg- 
ungsmechanismus für  die  bewegliche  Kuppelhülse  herrscht 
bei  dieser  Anordnung  keine  Reibung  an  Lagerstellen  oder 
Ringnuthen. 

Fig.  60. 


In  Fig.  61  ***)  ist  die  Berührung  zwischen  den  Frictions- 
flächen  eine  constante,  und  erfolgt  die  Bewegungsübertragung 


*)  Siehe  z.  B.  „Engineering'^.  1868.  8.  Mai. 
**)  Aus  „Wiebe,  Skiazenbuch''  XXXIX. 
***)  Aus  ,,Wiebe,  Skizzenbuch''  XXXUI. 
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von  der  Welle  Ä  auf  B  durch  den  auf  Ä  sitzenden  Mitnehmer 
C,  dessen  Arme  in  Nuthen  D  am  Frictionsring  eingreifen. 

Fig.  61. 


Eine  eigenthümliche  Art  von  Kupplung  hezweckt  die  Mit- 
nahme der  getriehenen  Welle  in  der  einen  Richtung,  während 
bei  Bewegung  in  entgegengesetztem  Sinne  eine  Bewegungsüber- 
tragung nicht  stattfindet.  Beinahe  alle  hieher  gehörigen  in 
sehr  mannigfaltiger  Weise  construirten  Kupplungen  enthalten 
Sperrwerke;  Fig.  62  zeigt  die  Uhlhorn'sche  Kupplung,  ange- 

Fig.  62. 
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wandt  zur  Verbindung  zweier  von  zwei  getrennten  Kraft- 
maschinen bewegten  Wellen.  Mit  beiden  Wellenenden  sind 
Kuppelscheiben  A  und  B  verbunden.  A  trägt  aussen  einen 
cylindrischen  Ring  mit  3  innen  angebrachten  Lücken.  JB  hat 
2  Aussparungen,  gegen  welche  sich  Sperrklinken  stützen,  und 
zwar  in  der  obern  Stellung,  wenn  JB  sich  schneller  dreht  als 
A^  in  der  untern  Stellung  im  entgegengesetzten  Falle.  Zwei 
Stahlringe  Q  halten  die  Sperrklinken  an  ihren  Stützpunkten 
fest,  und  werden  diese  durch  Federn  in  die  an  A  befindlichen 
Lücken  eingeleitet. 

Ganz  ähnliche,  nur  meistens  einfacher  construirte  Kupp- 
lungen finden  sich  vielfach  im  landwirthschaftlichen  Maschinen- 
bau, z.  B.  für  Göpel,  Göpeltransmissionen,  Dreschmaschinen 
und  Mähmaschinen. 
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Zweites  Capitel. 
Verbindung  zweier  rotirender  Bewegungen 

durch  Räder  in  unmittelbarer  Berührung. 
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IV.  THEORIE  DER  ZAHNRÄDERTRANSMISSION. 


§.  19.    Bestimmung  der  Radgrundformen. 

Wenn  die  Uebertragung  der  drehenden  Bewegung  zwischen 
2  Axen  durch  Räder  geschehen  soll,  so  handelt  es  sich  zunächst 
darum  ,  mit  den  beiden  Wellenenden  derartig  gestaltete  Rad- 
formen zu  verbinden,  dass  dieselben  sich  stets  berühren,  und 
dass  durch  das  gegenseitige  Anhaften  derselben  an  der  Berüh- 
rungsstelle die  gegenseitige  Mitnahme  erfolgt.  Wenn  auch  die 
Art  des  Anhaftcns  verscliieden  sein  und  dasselbe  durch  Rei- 
bung oder  durch  Aufrauhung  und  Eingreifen  von  Erhöhungen 
in  Vertiefungen  erreicht  werden  kann,  so  ist  es  doch  zunächst 
unsere  Aufgabe,  die  mit  den  beiden  Drehungsaxen  zu  verbin- 
denden Radgrundformen  festzustellen.  Wir  betrachten  dabei 
den  allgemeinsten  Fall,  dass  die  beiden  durch  Räder  zu  ver- 
bindenden Axen  sich  unter  beliebigem  Winkel  im  Räume  kreuzen. 
Beide  Radformen  sollen  sich  gleichzeitig  bewegen;  es  wird 
mithin  jede  gegen  die  andere  eine  gewisse  relative  Bewegung 
haben,  und  wir  linden,  unter  der  Bedingung  der  steten  gegen- 
seitigen Berührung,  die  mit  der  einen  Axe  zu  verbindende 
Radform  als  einhüllende  Fläche  an  sämmtliche  Positionen  der 
anderen  Radform ,  bei  der  relativen  Bewegung  der  letzteren 
gegen  die  erstere. 

Die  Aufgabe  also,  welche  zuvörderst  gelöst  werden  soll,  ist 
die  Bestimmung  dieser  relativen  Bewegung,  welche  jeden- 
falls ganz  allgemein  eine  Schraubenbewegung  ist,  resultirend 
aus  einer  Rotation  um  eine  Momentanaxe  und  einer  gleich- 
zeitigen Translation,  geradlinigen  Bewegung,  nach  irgend  einer 
Richtung.  Die  aufeinander  folgenden  Lagen  der  Momentanaxe 
werden  dann  gleichzeitig  die  aufeinander  folgenden  Berüh- 
rungsstellen der  beiden  Radkörper  und  daher  durch  dieselben 
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die  Gestalt  der  Radgrundformen  gegeben  sein,  d.  h.  es  muss 
in  jeder  derselben  eine  Schaar  von  aufeinander  folgenden 
geraden  Linien  denkbar  sein,  welche,  eine  nach  der  andern, 
zur  Momentanaxe  werden. 

Wir  führen  zur  Erledigung  unserer  Aufgabe  die  Unter- 
suchung für  beide  Axen  und  beide  Radkörper  zugleich  parallel- 
laufend durch. 

In  einem  kürzesten  Abstände  =  E  befinden  sich ,  beliebig 
im  Räume  sich  kreuzend,  die  beiden  Rotationsaxen  Äi   und 

es  seien  K^  und  K^ .  .  die  mit  denselben  verbundenen  Rad- 
körper, 

+  w?!  und  -f-  tVi  die  denselben  zukommenden  Winkel- 
geschwindigkeiten, 

ö der  Winkel  der  beiden  Axen  gegen- 
einander, 

und  bestimmen  wir  jetzt  die  relative  Bewegung  des  einen  Rad- 
körpers gegen  den  anderen ,  indem  wir  durch  Hinzufügung 
einer,  beiden  gemeinschaftlichen,  Bewegung  den  einen  zur  Ruhe 
bringen  und  in  der  entsprechenden  combinirten  Bewegung  des 
anderen  seine  relative  Bewegung  gegen  den  ersteren  erkennen. 
Wir  geben  also  dem  ganzen  Raum ,  in  welchem  die  zu  be- 
trachtende Bewegungsübertragung  stattfindet,  eine  Gesammt- 
rotationsbewegung  mit  der  Geschwindigkeit: 

—  u\  um  die  Axe  ^i  ,         |        —  w^  um  die  Axe  A^ , 

so  bringen  wir  damit 

Kl  zur  Ruhe,  K^  \  K^  zur  Ruhe,  Ki 

hat  aber  zwei  Rotationsbewegungen,  deren  Zusammenwirkung 
nicht  gestört  wird,  wenn  wir  noch  zwei  weitere  hinzufügen, 
und  zwar  mit  gleichen ,  aber  entgegengesetzten  Geschwindig- 
keiten um  die  gleiche  Axe,  und  beide  Körper  erhalten  jetzt  je 
vier   Rotationsbewegungen   mit  den  Winkelgeschwindigkeiten: 


*)  Siehe  u.  A.  auch  die  Behandlung   dieser  Aufgabe   in    Dr.  SchelVs 
jjTheorie  der  Bewegung  und  der  Kräfte^^, 
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hK,. 

.  .  +  «^2    ^^  ^t  1 

1.  iTi. 

. .  4-  ^'i  u^  -^1  ? 

2. 

—  w^    >    Ai  , 

2. 

W;2      *      ^2  ^ 

3. 

+  %       >      ^3+^11 

3. 

+  Wi      >      ^4  +  ^2, 

4. 

—  W^      >      ^3+^1. 

4. 

—  e£?2      >      ^4+^2- 

Nun   combiniren   sich,   wie   aus  Fig.  63  zu  ersehen,  diese 
verschiedenen  Rotationen,  und  zwar  2.  und  3.,  als  zwei  gleiche 

Fig.  63. 


in  entgegengesetztem  Sinne  um  parallele  Axen,  zu  einer  gerad- 
linigen Verschiebung,  Translation,  senkrecht  zur  Ebene  der 
beiden  parallelen  Axen  mit  einer  Geschwindigkeit 


172  =JEwi , 


Vi  =EtV2 


Die  beiden  anderen  Rotationen  1.  und  4.  ergeben  eine  resül- 
tirende,  deren  Winkelgeschwindigkeit  und  Richtung  dargestellt 
ist  in  der  Diagonale  eines  Parallelogramms,  als  dessen  Seiten, 
auf  den  Richtungen  der  beiden  sich  schneidenden  Axen,  Längen 
gleich  den  zugehörigen  Winkelgeschwindigkeiten  abgetragen 
werden  *).  um  auch  den  Sinn  der  Drehung  mit  einzurechnen, 


*)  Siehe  §.  3,  pag.  7. 
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tragen  wir  die  positiven  Geschwindigkeiten  nach  den  Schenkeln 
der  Axen  auf,  mit  denen  der  spitze  Winkel  der  beiden  Axen 
=  5  gemessen  wird.  Es  wird  mithin  jetzt  für  beide  Fälle  die 
resultirende  Winkelgeschwindigkeit  um  A!r  und  Al\ 

W=  Vw\  +  wl  —  27(^2  cos  ö , 
und  ebenfalls  von  Fig.  63  abzunehmen : 

Wi :  W2  =  sin  ^2 :  sin  [t  —  (5  +  ^2)] , 

==sin^'2  : sin  (5  +  52), 
lOi  sin  {S  +  ^2)  =  W2  sin  ^2  . 

Die  hiermit  erhaltene  resultirende  Rotation  mit  der  Ge- 
schwindigkeit W  lässt  sich  mit  obiger  Translation  {vi  resp.  Vg) 
weiter  combiniren,  wenn  wir  letztere  zerlegen  nach  zwei  Rich- 
tungen, nach  denjenigen  der  Rotationsaxen  A'r  und  A"r  und 
senkrecht  dazu.  Die  ersteren  Componenten  geben  die  Geschwin- 
digkeit (^1  resp.  ^2)  der  relativen  Verschiebung,  des  Schleifens, 
längs  der  Axen,  und  die  letztere  Componente  {t^  resp.  ^2) 
bewirkt  eine  Verlegung  der  Rotationsaxen  A\  und  A'\  um 
die  Strecken  a^  =^0^  C ,  a2=0iG ^  gegeben  durch  die  Gleich- 
ungen : 


^2  =  «2  TT. 
Es  ist  aber 

^2  ==  t?2  COS  [,T  —  {8  -f  ^2)]  1 
=:  —  ElVi  COS  {Ö  -f-  ^2)  , 

und  daher 


«2  = 


^2  —  E tc\ cos  (0-^-82) 


W 


W 


t^^a^W. 


k  ==  t?i  COS  §2 , 
==EW2  COS(52  , 


tl  EW2CO^d2 


^1  —  w7  — " 


w^      w 
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ieraus  folgt 

nun 

a2_- 

~UwiC0s(5-f 

s,) 

__^. 

cos  (5 +  3») 

(h 

Ew^co^di 

Wg 

cos3j      ' 

sinöi 

cos 

(3  +  3,). 

igS, 

sin  (5  +  ^2)        cos^g 


tsis+s,) 


Ferner  wird  die  oben  erwähnte  Geschwindigkeit  des  rela- 
tiven Schleifens 


S2  =Vi  sin  [tt— (5  +  52)], 
=  V2  sin  (5  +  ^2), 
=  Ewi  sin  (5  +  ^2)  9 


$^  =  Vi  sin  ^2 , 
=  Ew2^va.d2 , 


und  wegen 

Wi  sin  (5  +  ^2)  =  w;2  sin  ^2 , 
Siz=zS2=^s=^Ewi  sin  (5  +  ^2)  ^=EWi  sin  ^2 . 

Ganz  auf  die  gleiche  Weise  erhalten  wir,  wenn  wir  von  den 
beiden  Rotationsgeschwindigkeiten  die  eine  derselben,  z.  B.  Wi , 
negativ  annehmen,  in  den  zu  construirenden  Parallelogrammen 
die  positiven  und  negativen  Winkelgeschwindigkeiten  auf  den 
gleichnamigen  Axenrichtungen  auftragen,  und  dabei  diejenigen 
Axenschenkel  wieder  als  positiv  denken,  mit  welchen  der  Winkel 
S  der  beiden  Axen  gemessen  wird,  in  derselben  Aufeinander-  . 
folge  die  Gleichungen: 


V2  =^Ewi , 


Vi  =EW2  , 


Tr=  fwl  -\-wl-\-2  tvi  Wi  cos  5, 
i(;i  :  ^2  =  sin  ^2 :  sin  (ä  —  ^2) , 


öi 


t2=a2W, 

^2  =  «^2  cos  (3  —  52), 
=  Ewi  cos  (5  —  82), 

_  ^2 EwiCos{3 — ^2) 

"■  W~  W  • 

Keller,  Constmelionalehre. 


ti=aiW, 

t^=ViC0SS2  ? 
=  EW2  COS32  , 
^1  EW2  C0S(?2 


W 


w 

6 
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Hieraus  wird 


tti E  Wicos  (d  —  82) tgf\ 

ai "~      E tV2  cos  ^2  tg  (5  —  Ö2)  ' 


ferner 


S2  =  V2  sin  (5  —  ^2)? 
=  EwiSin(S — ^2)5 


$^  =  Vi  sin  ^2 , 
=  Ew2  sin32 ; 


und  wegen 


Wi  sin  {8  —  ^2)  =  W2  sin  ^2 , 

Si  =  S2  =  s  =  Ewi  sin (8  —  ^2)  =  Ew2  sin ^2 . 

Fassen  wir  nun  die  für  beide  Annahmen  entwickelten  For- 
meln zusammen,  so  erhalten  wir: 


w. 


sind2 


W2       sin  (d±  1)2) 

ElC2  008^2 

Eu\  cos  (8  ±82) 

«2  =  T 


«2% 


=  + 


W 

cos(5±52) 

cos  ^2         ' 

tg52 


(1) 


(2) 


tg{8±82)   ' 


$  = 


OiTFtg52, 
W  ig  (8  ±82) 


.1 


(3) 


(4) 


wobei  stets  zugleich  in  allen  Formeln  die  oberen  oder  die 
unteren  Zeichen  gelten.  Es  lässt  sich  aber  insbesondere  Glei- 
chung (3)  auch  so  umgestalten,  dass  sie  unabhängig  vom 
Winkel  ^2  ^^^  ^^^  abhängig  vom  Uebersetzungsverhältniss  i 
und  dem  Winkel  8  der  beiden  Axen  ist.  Wir  erhalten  aus 
Gleichung  (1) 
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. Wi sin52       siiid'2 


woraus 


W2       sin  {ö  ±82)       sin  d  cos  dg ±  cos  ö  sin  ^2 ' 
i  sin  ö  ±  i  cos  8  tg  ö^  =  tg  ^2 , 


°  l  +  icosd  ^  '^ 


Mit  diesem  Werthe  wird  ferner 


,^  .   ^. tgö^igS^ tgö -K  icos5tg<5  +  isin5 

^^   "~   *^      l^tgötg32        lipicosd  +  isin^tgd^   ' 

tgd  sin^' 


(6) 


- -_  .        ^_  tsm«^       cosd4-« 

1  +  *  cos  5  + ^  ^ 

^  ^    cos  c^ 

Aus  den  Gleichungen  (5)  und  (6)  folgt  nun 

^2^-        tggg        ^      cos^+j 

«1      "^tg(^±^2)       "^l  +  icos5      •    •    •    •    ^^ 

Die  ganze  relative  Bewegung  jedes  der  beiden  Körper  gegen 
den  anderen  ist  mithin  bestimmt  durch  eine  Rotation  um  die 
resultirende  relative  Momentanaxe  MG  mit  der  Geschwindig- 
keit W  =  Vwl  -{'Wl^2wi  W2  cos  ö  und  eine  relativ  schleifende 
Bewegung  in  der  Richtung  dieser  Momentanaxe  mit  der  Ge- 
schwindigkeit s. 

Es  fragt  sich  nun ,   ob   das  geforderte  Uebersetzungsver- 

hältniss ,  i  =  — ,  nicht  auch  mit  anderen ,  als  den  im  Vorste- 

henden  gerechneten  Halbmessern,  welche  gleich  den  Abständen 
ttj  und  «2  sind ,  erreicht  werden  könnte.  Seien  diese  neuen 
Halbmesser  r^  und  rg ,  gegeben  durch  die  Entfernungen  des 
auf  der  Linie  des  kürzesten  Abstandes  der  beiden  Axen  liegen- 
den Berührungspunktes  B  von  denselben  Axen,  so  können  wir 
uns  die  oben  erhaltene  relative  Momentanaxe  M  C  auch  parallel 
mit  sich  selbst  verlegt  denken  bis  nach  £,  müssen  aber  in 
diesem  Falle  die  entsprechende,  senkrecht  zur  Ebene  dieser 
beiden   parallelen  Axen   gerichtete,   Translation  mit  der  Ge- 

6. 
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schwindigkeit  w  dazu  fügen ,  welche  letztere  dann  gegeben  ist 
(§.  3  pag.  9)  durch  die  Gleichungen: 

und  (Fig.  63) 

tg«  =  -. 

Hiebei  bedeutet  e  =  BC  den  Abstand  des  nunmehrigen 
Berührungspunktes  B  von  seiner  früheren  Lage  C,  und  a 
den  Winkel  zwischen  der  Richtung  des  früher  gerechneten 
relativen  Schleifens  s  und  der  Richtung  der  aus  den  beiden 
Geschwindigkeiten  u  und  s  hervorgehenden  Translationsge- 
schwindigkeit 

cosu 
und  zwar  ist  dann 

*-i  =  «i  —e, 


mithin 


Nun  ist  aber 


u_ siga 


und  daher  mit  Gleichung  (4) 


--  =  tg52tg«, 


^=q:tg(5±5,)tg«. 

«2 
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Es  wird  daher 

7\      ai      1  — tgdgtg«  tg{ä±Ö2y      l  —  tgöitga     ' 

und  mit  Berücksichtigung  von  Gleichung  (5)  und  (6) 
Ti      _  .    cos  3  T  i  T  sin  5  tff  « 


1  -f  i  cos  ö  —  i  sin  d  tg  « ' 
Setzen  wir  ferner 

a  =  ß2  — ^2» 
daher 

t.a=^Sß2-tgS2_ 
^         1+tgfttgdV 

und  den  Werth  von  tg  ^2  aus  Gleichung  (5),  so  wird 

tgßi^i  cos  8tgß2  —  i  sin  d 


f.cr  II  z 

1 4-  i  cos  d'  +  i  sin  8  tg  ß^ 


und  daher 


5 .    ^tg/f^a  +  t  cosfUgÄo— -^sin^ 

cos 3 -I- ^  +  sm 8  ^;iJ. v>  .   -  -    ^^  -?. — 

r^ .  '      ' 1 4-  ^  cos  c)  +  ^  sm  ^  tg  ß^ 

n  -_.       5     ..    ,tg/92T^cos3  tg/?2  — isin5 

l-f-*cos5-^sm<3-^flzA v>  ,  T^^  .,.    ^ — 

1  +tcosc)  +  *smdtg/92 

Endlich  folgt  nach  gehöriger  Umformung 

r2^_  . (cos g 4: sin 3 tg /92) (1  +  i^ T 2 i cos 8) 
ri""  +  *  l+i*  +  2icosd'  ~~ 

=  q:i(cos5  +  sin5tg/?2). 

T^ cos  /?2  cos  5+ sin  ß^^vaS —  .  cos  {8'^ß^ 

rx~'^  cos/?2  """*"*      C0S/?2     ' 


also   auch 


r 2  w^  ___  __  COS  (8  ±  ß^) 

Vi  ti'i  ^         cos  ß2 
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Dies  ist  absolut  dieselbe  Gleichung,  wie  wir  sie  oben  für 

— — -  erhalten  hatten,  nur  erscheint  hier  der  Winkel  8^.  wäh- 

rend  oben  Winkel  ^2  in  der  Formel  enthalten  war.  Wir  können 
also  sagen,  dass  man,  um  ein  ganz  bestimmtes  Winkelgeschmn- 
digheitS'  oder  UebersetzungsverhaUniss  zu  erzielen,  Badhalb- 
messer  von  ganz  beliebiger  Grösse  nehmen  könne,  wenn  nur 
der  Winkel  ß^  entsprechend  der  Gleichung  (8)  bestimmt  wird. 
Bisher  haben  wir  uns  nur  über  die  Abstände  des  Berüh- 
rungspunktes und  der  relativen  Momentanaxen  von  den  beiden 
Rotationsaxen  Ai  und  A^  ausgesprochen,  aber  noch  nicht  über 
die  Form  der  Räder.  Nehmen  wir  eine  directe  Berührung  an, 
so  dass  also 


so  muss  dieselbe  jedenfalls  auf  einem  Punld;e  der  Linie  des 
kürzesten  Abstandes  stattfinden,  kann  aber  auch  blos  in  diesem 
Punkte  oder  längs  einer  Linie  eintreten.  Soll  dies  eine  gerade 
Linie  sein,  so  muss  dieselbe  im  Momente  der  Berührung  beiden 
Radkörpern  eigen  sein  und  daher  mit  der  relativen  Momentan- 
axe  zusammenfallen,  welche  ganz  allgemein  durch  den  Punkt 
B  auf  der  Linie  des  kürzesten  Abstandes  geht.  Da  nun  bei 
constantemWinkelgeschwindigkeitsverhältniss  die  Abstände  des 
Punktes  JB,  r^  und  r^  von  den  Rotationsaxen  A^  und  A2  die 
gleichen  bleiben,  müssen  stets  andere  und  wieder  andere  auf 
den  Radgrundformen  denkbare  Gerade  in  die  Lage  der  Mo- 
mentanaxe  fallen,  und  diese  Grundformen,  in  welchen  alle 
diese  Geraden  denkbar  sind,  Rotationshyperboloide  sein,  erzeugt 
durch  Rotation  einer  Geraden,  welche  mit  den  Axen  Ai  und 
A^  die  Winkel  ßi  bezüglich  ß^  bildet,  mit  einem  kleinsten 
Abstand  r-^  bezüglich  r^  von  den  Axen  gleich  den  Kehlkreishalb- 
messem ;  durch  die  Doppelsinnigkeit  des  Winkels  ßi  =  {S^ß^ 
ist  auch  die  Verwendbarkeit  beider  auf  den  Rotationshyper- 
boloiden denkbarer  Schaaren  von  geraden  Erzeugenden,  d.  h, 
deren  entgegengesetzte  Richtung  +/52  angedeutet. 

Wird  aber  die  Berührung  nicht  längs  einer  geraden  Linie 
geschehend  verlangt,   so   werden    auch   die  Radgrundformen 
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keine  Rotationshyperboloide  sein  müssen,  sondern  können  die- 
selben ,  wenn  die  Berührung  z.  B.  in  dem  einzigen  Punkte  B 
stattfinden  soll,  beliebige  Rotationskörper,  am  einfachsten 
Kreiscylinder  sein,  wenn  nur  deren  Halbmesser  r^  und  r^  ein- 
gehalten werden,  und  die  ganze  Anordnung  das  von  unserer 
Theorie  verlangte  relative  Schleifen  nach  einer  Richtung 
gestattet,  deren  Winkel  mit  den  Axen  durch  die  Relation  in 
Gleichung  (8)  gegeben  ist. 

Die  Abmessungen  der  im  Allgemeinen  hyperboloidischen 
Radformen  ergeben   sich  nun,   nachdem  das  Verhältniss  der 

Kehlkreise  —  und  die  Lage  der 
ri 

erzeugenden  Geraden  (Momentan- 

axe)  durch  die  Winkel  ßi  und  /Jg 

gegeben  sind,  mit  Hilfe  von  Fig.  64 

durch  folgende  Gleichungen: 


n  = 


E 


1+: 


ro  =  r. 


E^ 

ri 


1  +  ^ 
n 


i?i=Vrf  +  ?2sin2(3+/92)  =  yrf-f  Z2sin2/5i, 


wobei  die  Länge  l  =  ah  der  Hyperboloid-Erzeugenden  will- 
kürlich anzunehmen,  in  praktischen  Fällen  allerdings  durch 
constructive  Rücksichten  gegeben  ist. 

Auf  Grund  dieser  Gleichungen  und  obenstehender  Unter- 
suchungen ergeben  sich  für  die  hauptsächlichsten  Fälle  folgende 
Gleichungen : 

1)  Die  Eichtung  des  Schleifens  stimmt  mit  der  Eichtung 
der  Berührungslinie  (Momentanaxe)  überein^  d.  h. 


A  =  ^1 1 

/^2  =  ^2  ? 


Digitized  by 


Google 


68 


a.  Die  Äxen  laufen  paraJleL 

Hier  ist  3=0,  daher  auch  3^=32=0,  ein  relaÜTes  Schleifen 
findet  nicht  statt,  weil 

8  =  aiWtgS^  =  0. 
Es  wird  mithin 


Fig.  65. 


öl" 


3 


=  -r«, 


E 


it,=y^=a,=^^. 


T 


-B2  =  ya|=Ö2  =  4-f 


Ei 


-i-»' 


Fig.  66. 


d.  h.  die  Radformen  sind  cylindrisch  und  die  Berührung  der- 
selben findet  nach  den  mit  den  beiden  Rotationsaxen  parallel 

laufenden  Cylinder  -  Erzeugenden 
statt.  (Fig.  65  und  66.)  Im 
doppelten  Zeichen  zeigt  sich  der 
gleiche  oder  ungleiche  Drehungs- 
sinn, und  zwar  gilt  das  obere  bei 
gleichem  Sinne  der  Rotation  für 
inneren,  das  untere  bei  entgegen- 
gesetztem Sinne  der  Rotation  für 
äusseren  Eingriff. 


Hier  ist 
daher  auch 
Femer  wird 


b.  Die  Axen  schneiden  sich. 
E=0, 


5  =  0, 

daher  findet  ein  relatives  Schleifen  nicht  statt.  Es  wird  mithin 


i?i=?^72sin«5i=?sin3i=Zsiii(5±52), 


B^  =  Vi*  sin«  ^2  =  l  sin  82 , 
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2?2 sin_52 Wi . 

JRi      sin  (Ji      w^        ' 

d.  h.  die  ßadformen  sind  conisch  und  die  Berührung  findet 
nach  den  Conus-Erzeugenden  statt,  welche  mit  den  Rotations- 
axen  die  Winkel  ^^2  bezw.  d^  =(§±8^)  bilden  (Fig.  67  und  68), 


Fig.  67. 


Fig.  68. 


und  gilt  das  obere  oder  untere  Vorzeichen,  je  nachdem  beide 
Rotationen  in  gleichem  oder  entgegengesetztem  Sinne  vor 
sich  gehen. 

Ist  hierin  speciell 

d.  h.  schneiden  sich  die  beiden  Axen  unter  einem  Winkel  von 
OO"",   so  wird 

Bi  =Zcos52 , 
JBg  =  ^  sin  ^2  ? 
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c.  Die  Axen  kreuzen  sich  in  einem  hüreesten  Abstand =E. 

Hier  gelten  die  allgemeinen  Gleichungen: 

ag  M^a —  cos  {S±8  2) 

a^Wi       '      cos  ^2     ' 


W2 


sin  So 


'  sin  {8±82)' 


s  =  a,Wtg82^  +  a2Wtg{8±S2), 

d.  h.  die  beiden  ßadformen  sind  Hyperboloide,  deren  Kehl- 
kteise  öj  bezw.  ag,  und  findet  die  Berührung  sowie  ein  relatives 
Schleifen  statt  mit  der  Geschwindigkeit  5  nach  der  Richtung  der 
Hyperboloid-Erzeugenden ,  welche  mit  den  Rotationsaxen  die 
"Winkel  82  bezw.  81  =(8 ±82)  bildet. 

•  *  Fig.  69. 
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Endlich  wird 


und 

Et  =  Val  +  l*  sin*  (ö^). 

Wird  hierin  speciell 

'=h 

80  wird 

Das  Doppelzeichen  verschwindet;  es  gibt  für  Kreuzung  der 
Axen  unter  90°  nur  noch  ein  Hyperboloid  als  Radform,  und 
nur  eine  Art  von  Eingriff,  den  äusseren.  » 

J2)  Die  Eichtung  des  Schleifens  stimmt  mit  der  Bichtung 
der  Berührungslinie  nicht  überein  ^  und  die  Berührung  findet 
nur  in  1  Punkte  statte  d.  h,  es  ist  Z  =  0. 


Hier  ist 
Es  wird  daher 


a.  Die  Axen  laufen  parallel. 

r_^Wj^^cm±^^ 

rj  %      "^  cos  ß^       "^    ' 


—  =  4-  —  =  +  *  1 


und 


iJi=T/rf  +  Z2sin2/9i=ri, 
^2  =  yr|  +  Z2sin2/92  =  r2, 


d.  h.  die  Radgrundformen  sind  cylindrisch,  die  Richtung  des 
Schleifens ,  unter  dem  Winkel  +  ß^  bezw.  —  ß^  gegen  die 
Rotations-  und  die  Momentan-Axen,  beschreibt  auf  den  cylind- 
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rischen  Radformen  Schraubenlinien.    Die  Geschwindigkeit  des 
relativen  Schleifens  =  S=0, 


Hier  ist 


Es  wird  daher 


b.  Die  Axen  schneiden  sich. 

rg  «c^g —  cos  (3  +  ßi) 

ritVi       ^      cos/^a       ' 

E^^  sin(3  +  /g2) 
R2~      sin/92      ' 

d,  h.  die  Radformen  sind  conisch  und  das  Schleifen  geschieht 
auf  den  beiden  conischen  Radformen  nach  Richtungen,  welche 
st{}ts  um  die  Winkel  ßz  bezw.  (S±ß2)  gegen  die  Rotationsaxen 
geneigt  sind,  also  nach  conischen  Schraubenlinien.  Die  Ge- 
sell windigkeit  des  relativen  Schleifens  ist  aber  =5=0. 

€.  Die  Axen  Tcreuzen  sich  mit  einem  küreeste^i  Abstände  =  E. 

Hier  wird 

TjtV^  ^  —  cos(r3±/92) 
Vi  w^       "^      cos  ß^       ' 

UUll 

2?i=n, 

B^  =  r^. 

Die  Radformen  sind  cylindrisch  und  die  Richtung  des  rela- 
tiven Schleifens  beschreibt  auf  den  cylindrischen  Radformen 
Schraubenlinien,  welche  gegen  die  Rotationsaxen ,  also  auch 
gegen  die  damit  parallelen  Cylinder-Erzeugenden  die  Winkel 
i'^^ß%)  bezw.  ß^  bilden.  Die  Geschwindigkeit  des  relativen 
Schleifens  ist 

r,        s  sin  3  sin  5 


cos  «  cos  ß^  cos  {S  ±_  ß^ ' 

Google 


Digitized  by  ^ 


Nach  der  Bestimmung  der  Radgrundform  erfordert  KiuiäcLst 
die  Bedingung  der  gegenseitigen  Mitnahme  an  der  Berübruiigs- 
stelle  ein  genügendes  Anhaften  mit  einer  Kraft,  welche  min- 
destens gleich  sein  muss  dem  auf  den  Halbmesser  dieser 
Berührungsstelle  reducirten  Widerstand  des  getriebenen,  d.  b, 
mitzunehmenden  Rades.  Dieses  gegenseitige  Anhaften  kaiiu 
nun  erreicht  werden  entweder  durch  Aufrauhung  der  Ober- 
flächen der  Radgrundformen,  d.  h.  Anbringung  von  Erhöliungen 
an  einem  Rade,  welche  in  entsprechende  Vertiefungen  am  an* 
dern  Rade  eingreifen  (sogenannte  Verzahnungen) ,  oder  durch 
genügende  zwischen  den  Radoberflächen  an  der  Berübrungs- 
stelle  herrschende  Reibung  mittelst  Hervorbringung  genügen- 
den gegenseitigen  Druckes. 


§.  20.  Zahnconstructionskreise  und  Grundbedingung  für  jede 
Verzahnung. 

Da  jedenfalls  durch  die  Anbringung  von  Zähnen,  bei  Ver- 
nichtung der  sein  sollenden  theoretischen  Radgrundform ,  die 
erlangten  Bewegungs-  und  Geschwindigkeitsverhältnisse  nicht 
alterirt  werden  dürfen,  so  müssen  natürlich  diese  Verzahnungen 
nur  nach  bestimmten  Gesetzen  angebracht  sein,  welche  im 
Folgenden  festgestellt  werden  sollen. 

Zunächst  nämlich  darf  und  kann  das  relative  Sdilcifen, 
welches  in  gewissen  Fällen  auftritt,  nur  in  der  Riclitung 
der  Radzähne  geschehen,  und  muss  vielmehr  durch  die 
geeignete  Einstellung  der  Radzähne  in  diese  Richtung  das 
relative  Schleifen  veranlasst  und  gesichert  werden.  Dies  wird 
bei  Radzähnen  mit  gerader  Mittellinie,  also  bei  Rädern  mit 
der  allgemeinen  Form  von  Rotationshyperboloiden,  dadurch 
erreicht,  dass  man  die  Zahnmittellinien  mit  den  Erzeugenden 
der  Hyperboloide  zusammenfallen  lässt.  Gestatten  wir  aber 
krummlinige  Zähne,  d.  h.  Zähne  mit  gekrümmter  Mittellinie,  so 

kann  man  für  ein  gegebenes  Verhältniss  —  im  allgemeiosten 

Falle  auch  jedes  beliebige  Verhältniss  ^  nehmen;  und  uniss^e- 

kehrt  fällt,  wenn  wir  den  Radhalbmessern  r2  und  ri  nicht 
gerade  den  speciellen  Werth  ag  und  a^  geben,  auch  die  Kicli- 
tung  des  Schleifens  nicht  mit  der  Richtung  der  Momentan  axe 
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zusammen.  Die  Radgrundformen  können  dann  allerdings  im 
Allgemeinen  auch  Rotationshyperboloide  sein,  aber  die  Richtung 
des  Schleifens  kreuzt  die  Richtung  der  Momentanaxe  unter  dem 
Winkel  a.  In  diesem  Falle  werden  wir  dann  am  bequemsten 
unter  der  Bedingung  der  Berührung  in  nur  einem  Punkte  als 
Radformen  Kreiscylinder  mit  den  Halbmessern  rg  und  rj  an- 
nehmen. Auf  diesen  cylindrischen  Grundformen  muss  alsdann 
als  Zahnmittellinie  eine  Linie  gezogen  werden,  welche  mit  der 
Momentanaxe  stets  den  Winkel  a,  also  mit  den  zu  den  Rotations- 
axen  parallel  laufenden  Cylinder-Erzeugenden  den  stets  gleichen 
Winkel  ß2  bezw.  (ö  +  ßz)  macht.  Eine  solche  Linie  ist,  wie 
bekannt,  eine  Schraubenlinie. 

In  praktischen  Fällen  tritt,  wie  wir  sehen  werden,  eine 
Beschränkung  der  unendlich  vielen  in  dieser  Beziehung  theo- 
retisch möglichen  Lösungen  einer  gegebenen  Aufgabe  durch 
die  Rücksicht  auf  genügende  Festigkeit  der  Zähne  ein,  so 
dass  aus  praktischen  Gründen,  bei  gegebener  Festigkeit  des 
Materiales  der  Zähne  und  gegebenem  üebersetzungsverhältniss, 
allerdings  nur  ehie  einzige  Lösung  möglich  ist. 

Aus  den  beiden  analogen  Formeln 

flg  Wo      —  cos  (5  -^  3«)         1 

-  =  + ~       ,  und 

Ol  Wi  cos  ^2 

rg^^g cos  (ö  ±  /Jg) 

riWi       ^      cos  ß2 

folgt,  dass  bei  zwei  Rädern  mit  im  Allgemeinen  hyperboloidi- 
scher Grundform  nicht  die  Umfangsgeschwindigkeiten  öfg  w^ , 
^2  W2  und  -Rg  W2  bezw.  =  a^  ti\  ,  Vi  Wi  und  Bi  tVi  sind,  sondern 
dass  gewisse  Componenten  derselben  gleich  sind,  und  zwar  die 
Projectionen  der  Umfangsgeschwindigkeiten  auf  Ebenen,  welche 
senkrecht  zu  den  Zahnmittellinien  stehen.  Linien,  welche  nach 
diesen  Richtungen  auf  den  hyperboloidischen  Radgrundformen 
gezogen  sind,  sind  im  Allgemeinen  krumme  Linien,  und  zwar 
ist  der  Krümmungshalbmesser  dieser  Linien  gegeben  durch  den 
Krümmungshalbmesser  eines  Normalschnittes,  dessen  Ebene 
senkrecht  zur  Zahnmittellinie  steht. 

Wenn  die  Zahnmittellinie  mit  der  Rotationsaxe  den  Winkel 
^^2  resp./9i  =  (5±/92)  bildet,  so  schliesst  eine  zu  der  Zahnmittel- 
linie  senkrechte   Ebene   den   gleichen  Winkel   mit  der  Ebene 
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des  zu  der  Rotationsaxe  senkrechten  Kreisschnittes  ein.  Es 
bildet  daher  auch  die  Richtung  gleicher  Peripheriegeschwindig- 
keit mit  der  Peripherie  des  zu  der  Rotationsaxe  senkrechten 
Kreisschnittes,  d.  h.  mit  der  Richtung  der  Umfangsgeschwin- 
digkeit i?2  ^^2  ^®sp.  Bi  Wi  den  gleichen  Winkel  ß^  resp.  ßi . 

Fällt  die  Zahnmittellinie  allgemein  mit  der  Erzeugenden 
der  Fläche  (d.  h.  die  Richtung  des  Schleifens  mit  der  Richtung 
der  Momentanaxe)  nicht  zusammen,  sondern  bilden  diese  Rich- 
tungen einen  Winkel  «,  so  ist  der  Krümmungsradius  der  zur 
Zahnrichtung  senkrechten  Linie  der  gleichen  Umfangsgeschwin- 
digkeit auch  der  Krümmungsradius  eines  schiefen  Normal- 
Schnittes^  welcher  mit  dem  zur  Erzeugenden  senkrechten,  dem 
sogenannten  HauptnormalschniU^  den  Winkel  a  bildet. 

Der  Krümmungshalbmesser  des  letzteren  ist  wie  bekannt 
der  kleinste  Krümmungshalbmesser  der  Fläche. 

Es  sei  nun 
r     der  Krümmungshalbmesser  des  Hauptnormalschnittes, 
Qy.   der   Krümmungshalbmesser  eines    beliebigen    schiefen 
Normalschnittes    unter    einem   Winkel    \p   gegen    den 
ersteren, 
so  gilt  die  Relation 


1        cos^  t//      j  r 

—  = ^  oder  {)^  = ^— - 

Qx  r  cos^i^ 


Fig.  71. 


Bei  den  im  Allgemeinen  hyper- 
boloidischen Radformen  kennen 
wir  aber  in  der  Regel  nur  den 
Halbmesser  JR  eines  senkrecht 
zur  Axe  geführten  Kreisschnittes, 
welcher  in  Bezug  auf  die  krumme 
Oberfläche  der  Radgrundformen 
ein  schiefer  Schnitt  ist. 

An  der  beliebigen  Stelle  c 
(Fig.  71)  sei  ein  zur  Axe  senk- 
rechter Kreisschnitt  gezogen,  des- 
sen Halbmesser  Oy^a^^R  ist.  a  b 
ist  eine  Erzeugende  parallel  mit 
der  Bildfläche  des  Aufrisses,  und 
zieht  man  o  a  senkrecht  a  &,  so  ist 
0  a  eine  Normale  zur  Fläche,  wel- 
che in  ö  die  Rotationsaxe  schneidet. 
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Alle  von  o  nach  der  Peripherie  des  Kreisschnittes  B  gezogenen 
Geraden  sind  Normalen  und  bilden  den  sogenannten  NormaU 
Conus;  ihre  wirkliche  Länge  ist  oc.  Da  nun  oc  eine  Normale 
ist,  so  ist  der  zu  der  Ebene  des  Aufrisses  senkrechte  Schnitt, 
dessen  Spur  oc  ist,  ein  Normalschnitt  vom  Krümmungshalb- 
messer Q  unter  dem  Winkel  oca  =  cp  gegen  die  Ebene  des 
den  Normalschnitt  oc  tangirenden  schiefen  Kreisschnittes  vom 
Halbmesser  JJ. 

Hiefür  gibt  die  analytische  Geometrie  die  Relation: 

11  =  0  cos  (p  , 

und  wegen  fc  =  E  =  oc  cos  q) 

wird 

d.  h.  die  Seite  des  Normalcontis  ist  der  Krümmungshalbmesser 
des  schiefen  Normalschnittes  oc. 

Zwischen  q  und  r  existirt  aber  die  Relation: 

_      r 

^       cos*  \p  ' 

daher 

„  .       ^  cos*  xb 

r  =  p  cos*  w  =  R ^ . 

^  ^  cos  rp 

Es  ist  nun  noch  der  Winkel  tp  zwischen  der  Ebene  des  Nor- 
malschnittes oc  und  der  Ebene  de§  Hauptnormalschnittes  zu 
bestimmen.  Eine  Tangentialebene  im  Punkte  c  an  das  Hyper- 
boloid gelegt  schneidet  dasselbe  nach  zwei  Erzeugenden,  welche 
nach  beiden  Seiten  divergirend,  natürlich  gegen  die  Tangente 
der  Meridiancurve  bei  c  symmetrisch  liegen  müssen.  Nun  bildet 
aber  die  Ebene  des  zur  Tangente  bei  c  senkrechten  Schnittes 
oc  gegen  die  Ebene  des  zu  einer  Erzeugenden  senkrechten 
Schnittes  den  gleichen  Winkel,  wie  die  Tangente  mit  der  Er- 
zeugenden. Es  ist  daher  in  dem  umgeklappten,  in  wirklicher 
Grösse  dargestellten  Tangentialschnitte,  der  Winkel  zwischen 
der  Höhenlinie  a  e  (Tangente)  und  einer  der  Seiten  a  b  (Erzeu- 
gende) der  gesuchte  Winkel  yj  (Fig.  71). 

Es  ist  nun 

be  =  absimp  =  lsmtp^ 
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aber  auch 


daher 

r 

Für  einzelne  specielle  Fälle  erhält  jener  Krümmungshalb- 
messer für  die  Linie  gleicher  Peripheriegeschwindigkeit,  oder, 
wie  wir  ihn  in  der  Folge  bezeichnen  werden,  der  Halbmesser 
des  Zahnconstructionskreises,  folgende  Werthe,  wobei  dieselben 
für  die  beiden  Räder  durch  die  Zeigerzahlen  i  und  2  unter- 
schieden werden: 

1.  Bei  cylindrischen  Bädern  mit  parallelen  Axen  und  mit 
Zähnen  nach  der  Richtung  von  Cylinder-Erzeugenden  ist 


mithin  auch 

sowie 

^i=/^2==cJi=(y2=0, 

und 

yi=y2=0 

daher  wird  hier: 

'V^i  =  V^«  =  0 , 

x^^B,. 

2.  Conische  Bäder  mit  sich  schneidenden  Axen  und  mit 
Zähnen,  deren  Mittellinien  mit  den  Conus-Erzeugenden  über- 
einstimmen.  Hier  ist  also 

y2=<^2  ? 
mithin 


B^ 

ri  =  Ol  = 


COS^i  ' 


^2=^^2=^sX' 


B^ 


d.  h.  der  Halbmesser  des  Zahn- 
constructionskreises ist  die 
Seite  des  Normalconus. 


KelUr,  ComtruHioneUhre. 


Digitized  by 


Google 


98 

3.  Hyperbolische  Bäder  mit  sich  hreueenden  Äxen  und  gerad- 
liDigen  in  die  Hyperboloid-Erzeugenden  fallenden  Zahnmittel- 
linien; hier  ist  zu  setzen: 

i//  =  t//i  resp.  i/zg, 

(p  =  (p^  resp.  gp2 ,        jR  =  Iti  resp.  iZg , 


ß=öi  resp.  ^2  ,  r=ai    resp.  a^ 


mithin 


sin  1^1  =  sm  öl  ^ , 

sm  1//2  =  sm  ö2  ^  • 

4.  Oylindrische  Räder  mit  sich  kreujsfenden  Äxen  und  krumm- 
linigen Zähnen  im  Winkel  ßi  resp.  /Jg  gegen  die  Cylinder- 
Erzeugenden  oder  gegen  die  Axen.    Hier  ist  zu  setzen : 


mithin 

cpi=g)2  =  0, 

ti  =  Ri  und  ta  =  -R2  • 

Femer  ist  hierin 

daher 

i//i=A  und  i//2  =  /?2  7 

..-  ^^  . 

COS^  /92 

Wenn  nun  die  Radkörper  statt  der  glatten  Radgrundform 
eine  solche  mit  Erhöhungen  und  Vertiefungen  erhalten  sollen, 
welche  durch  ihr  Ineinandergreifen  bei  beiden  Axen  Rotationen 
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zu  vermitteln  haben,  identisch  mit  denjenigen,  wekhe  bei  einer 
durch  reine  Adhäsion  hervorgebrachten  Mitnahme  der  beiden 
glatten  Radformen  erreicht  werden,  und  welche  den  Winkel- 
geschwindigkeiten Wi  und  tV2  entsprechen,  so  reducirt  sich 
unsere  Aufgabe  darauf,  bei  beiden  eben  bestimmten  in  einer 
Ebene  liegenden  Krümmungskreisen  gleiche  Umfangsgeschwin- 
digkeit zu  vermitteln. 

Da  nun  die  relative  Momentanaxe  durch  den  Punkt  B  des 
kürzesten  Abstandes  geht,  in  welchem  sich  die  beiden  Radkreise 
Ti  und  rg ,  also  auch  die  Krümmungskreise  ti  und  X2  berühren, 
so  wird  auch  die  relative  Bewegung  aller  Punkte  des  einen 
Krümmungskreises  gegen  den  andern  so  geschehen,  wie  wenn 
es  eine  Rotation  um  das  Momentancentrum  B  wäre.  Ist  nun 
in  dieser  (nämlich  zur  Zahnmittellinie  senkrechten)  Ebene  als 
Profil  der  an  dem  einen  Rade  anzubringenden  Erhöhungen 
oder  Vertiefungen  eine  sogenannte  Zahncurve  verzeichnet,  m 
wird  auch  der  Berührungspunkt  Ä  derselben  mit  einer  zu  dem 
andern  Rade  gehörigen  Zahncurve  einen  Moment  lang  sicli 
bewegen,  wie  in  Folge  einer  Rotation  um  das  Momentancen- 
trum JB,  d.  h.  senkrecht  zum  Fahrstrahl  BA,  Eine  relative 
Bewegung  zweier  in  Berührung  befindlicher  und  bleibend{  r 
Curven  kann  nur  in  der  Richtung  der  Curventangente  statt- 
haben, folglich  muss  diese  Curventangente  in  dem  momentanen 
Berührungspunkte  senkrecht  stehen  auf  dem  Fahrstrahle  BA^ 
d.  h.  auf  der  Verbindungslinie  von  A  mit  dem  Momentan- 
centrum B,  Es  folgt  also,  dass  jene  Verbindungslinie  BA 
Normale  sein  muss  an  die  beiden  Zahncurven  in  ihrem  gemein- 
schaftlichen Berührungspunkte,  und  wird  mithin  der  Haupt- 
satz für  jede  Verzahnungsart: 

Ein  PmM  einer  Zahncurve  des  einen  Rades  kommt  dann 
in  Berührung  mit  einem  Punkte  einer  Zahncurve  des  andern 
Rades,  wenn  die  für  beide  Curvenpunkte  dann  nothwenditj 
gemeinschaftliche  Normale  durch  den  Berührungspunkt  der 
Zahnconstructionskreise  geht. 

Wir  nennen  den  Berührungspunkt  der  Zahnconstructions- 
kreise Central punkt ,  die  Verbindungslinie  ihrer  Mittelpunkte 
Centrallinie, 

Wir  haben  uns  also  im  Folgenden  nur  mit  der  Auffindung 
von  Zahncurven  zu  befassen,  welche  bei  den  beiden  Zahncon- 
structionskreisen  gleiche  Umfangsgeschwindigkeit  vermitteln, 
und  sehen   ganz   davon  ab,  ob  diese  Zahnconstructionskreise 

7. 
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mit  den  Radkreisen   übereinstimmen,  wie  z.  B.  bei  einfachen 
cylindrischen  Rädern,  oder  nicht. 

Wir  bezeichnen  in  der  Folge  auch  ganz  allgemein  die 
Halbmesser  der  Zahnconstructionskreise  mit  R^  und  JRg- 

§.21.    Gleichungen  der  Zahncurven. 

Unter  Benützung  obigen  Hauptgrundsatzes  für  jede  richtig 
arbeitende  Verzahnung  lässt  sich  nun  auch  zu  einer  gegebenen, 
bekannten  Zahncurve,  welche  zu  dem  einen  Radkreise  gehört, 
die  entsprechende  andere  des  zweiten  Rades  finden. 

Es  sei  (Fig.  72)  y^  =/i  {x^)  die  Gleichung  der  bekannten 
Zahncurve,  in  der  Ebene  des  Radkreises  JR^  ,  bezogen  auf  ein 

rechtwinkliges  Coordi- 
^^^-  '^^'  natensystem, dessen  An- 

fang im  Mittelpunkt  des 
Radkreises  liege,  und 
y2  =  A(^2)  die  zu  su- 
chende Gleichung  der 
unbekannten,  mit  dem 
Radreise  JRg  zu  ver- 
bindenden Zahncurve, 
ebenfalls  bezogen  auf 
ein  rechtwinkliges  Co- 
ordinatensystem ,  dessen  Anfang  im  Mittelpunkt  von  B^  sei. 
Es  lassen  sich  jedenfalls  beide  Zahncurven  auch  definiren  in 
Bezug  auf  ein  drittes  rechtwinkliges  Coordinatensystem,  dessen 
Anfang  im  Berührungspunkt  der  beiden  Radkreise  liege  und 
dessen  X-Axe  mit  der  Centrallinie  (Verbindungslinie  der  beiden 
Radmittelpunkte)  zusammenfalle,  aber  gegen  die  früheren 
iT-Axen  die  Winkel  (pi  bezw.  q)^  einschliesse.  In  Bezug  auf 
dieses  neue  System  sind  nun  die  Gleichungen  der  gegebenen 
Zahncurve 


% 


--..   .#' 


Xi  =  Xi  cos  (f^  —  ^1  sin  ^1  —  i?i  ,  \ 
Fl  =Ä'i  sin  cp^  +y^  cosgji .  j 


\a) 


Die  Gleichungen  der  zweiten  unbekannten  Zahncurve  wer- 
den ähnliche  Form  erhalten,  betreffs  der  Vorzeichen  muss  aber 
auf  den  Sinn  der  Drehung  und  die  gegenseitige  Lage  der  Rad- 
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mittelpunkte  Rücksicht  genommen  werden,  indem  bei  äusserem 
Eingriffe  der  Sinn  der  Drehung  entgegengesetzt  ist,  und  die 
Radmittelpunkte  auf  den  verschiedenen  Zweigen  der  X-Axe 
liegen,  während  bei  innerem  Eingriffe  der  Sinn  der  Drehung 
der  gleiche  ist,  und  beide  Radmittelpunkte  auf  derselben 
Seite  vom  Centralpunkte  aus  zu  finden  sind.  Wählen  wir 
etwa  äusseren  Eingriff,  so  kann  für  die  zweite  Curve  gesetzt 
werden 

[ 1  &) 

Yg  =  —  iCg  sin  9)2  +  ^2  cos  9)2  •        J 

Das  >in  Conflict  kommen<  der  beiden  Zahncurven  ist  jeden- 
falls dadurch  gekennzeichnet,  dass  für  eine  Drehung  q)^  und 
^2  der  beiden  Radkreise  ein  Punkt  X^  Yi  der  einen  mit  einem 
Punkte  X2  T2  der  andern  Zahncurve  zusammenkömmt ,  für 
welchen  Augenblick  sodann 

Xi=X2, 

und 

Yi  =  T, 
gesetzt  werden  muss. 

Es  wird  mithin  aus  Gleichung  la.  und  16. 

1/2  sin  cp2  =  ^1  cos  q)i  —  y^  sin  qp^  —  R^  —  i?2  —  ^2  cos  ^2  ? 
—  X2  sin  5P2  =  ^1  sin  q)^  +  ^i  cos  g)^  — 1/2  cos  q)2  , 

und  mit  gegenseitiger  Substitution  der  Werthe  X2  und  1/2  nach 
einiger  Umformung 

X2  =  Xi  cos  (g)i  +  <jP2)  —Vi  sin  (yi  +  ya)  —  (-^1  +  -^2)  cos  gpg  ^l 

*  1 2) 

^2  =  ^1  sin  (qpi  +  (P2)  +  yi  cos  (qpi  +  ^2)  —  (^1  +  -^2)  sin  cp2  J 

In  diesen  umgestalteten  Gleichungen  für  die  gesuchte  Zahn- 
curve müssen  die  Winkelfunctionen  derart  bestimmt  werden, 
dass  der  Hauptforderung  für  jede  Verzahnung  genügt  werde, 
d.  h.  dass  die  Normale  an  die  erste  Curve  im  Punkte  Xi  Y^ , 
daher  auch  im  Punkte  Xg  Y2  an  die  zweite  Curve,  durch  den 
Centr alpunkt  (hier  den  Coordinatenanfang)  gehe.  Es  muss 
also,  analytisch  ausgedrückt,  beispielsweise  für  die  erste  Curve, 
sein: 
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dxx 


3) 


und  mit  Rücksicht  auf  die  Werthe  von  Gleichung  1  a. : 


mithin 


dYi        .  .  dpi 


COS  qpi  —  sm  cpi 


dxi Xi  sin  cpi  -j-  yi  cos  cpi  , 


sm 


^  4-cos//)  ^      a;iCos<jri-yisin9)i-Bi" 


und  hieraus 

^  +«'1  f|==^^  (cos9(,,  -siny,  ^)*) 4) 

Mittelst  dieser  Gleichung  lässt  sich  aus  den  Gleichungen 
2.  die  Grösse  cfi  eliminiren,  und  so  die  completen  Gleichungen 
für  X2  und  2/2  herstellen. 

Die  hieher  gehörigen  Rechnungen  werden  wohl  mitunter 
sehr  complicirt,  doch  möge,  wenigstens  des  Beispiels  halber, 

der  Fall  durchgerechnet  werden, 
dass  die  gegebene  Zahncurve  eine 
gerade  Linie  sei,  unter  dem  Win- 
kel a  gegen  die  positive  Xi-Axe 
geneigt  (Fig.  73).  Die  Gleichung 
dieser  Linie  in  Bezug  auf  das  ur- 
sprüngliche Coordinatensystem  mit 
dem  Anfang  im  Mittelpunkt  des 
Radkreises  ist 


Fig.  73. 


woraus 


yi  = 


Xi  — g 
cotg  a  ' 


^i=«  +  yi  cotgc^, 
:(iCi— a)tgcf. 


*)  Siehe  einen  Aufsatz  von  P.  A,  Hansen  in  den  Berichten  über  die 
Verhandl.  d.  kgl.  sächs.  Ges.  d.  Wissensch.  in  Leipzig,  17.  Bd. 
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und 


dxi 


=  iga. 


Es  wird  dann  Gleichung  4.: 

^1  +  (^1  —  a)tgcc.tga  =  Iii  (cos ^pi  —  sin q)i  tg a) , 
Xi  cos^  cc-^-Xi  sin^  a  —  a  sin*  c^  =  iZi  cos  c^  cos  (qpi  +  «) , 

und  hieraus 

0^1=  a  sin*  cu  +  iZ  cos  c^  cos  (qpi  +  «) .    Ebenso  wird  auch 

yi=  —  a  sin  c«  cos  cc-\-B  sin  a  cos  (gpi  +  «) . 

Letztere  beide  Werthe  müssen  die  Gleichungen  2.  zu  den 
definitiven  Gleichungen  derjenigen  Zahncurve  machen,  welche, 
zum  Rade  R2  gehörig,  im  Eingriffe  mit  der  Geraden  des  Rades 
El  die  richtige  Bewegung  veranlasst. 

Ist  nun  hiebei,  um  wieder  nur  einen  ganz  speciellen  Fall 
zu  berechnen,  die  gegebene  Gerade  eine  Radiale,  d.  h.  «  =  0, 
so  werden  die  umgestalteten  Gleichungen  der  Zahncurve  die 
Form  annehmen: 

a^  =  J2j  cos  ffi  , 

yi=o. 

Setzen  wir  diese  beiden  Werthe  in  Gleichung  2.,  so  wird 

X2  =  Bi  cos  cpi  cos  ((jfi  +  qpa)  —  (i?i  +  R2)  cos  (p2  , 
=J?i  cos*  (jpj^  008(^2 — ^1  cosyisinqpi  sinrjpg — -Bi  cosgp2 — -B2COS(3p2? 
=  ^(l+cos2(3p;i)co8(jp2 ^sin2f^isinqp2— i?iC0S(jP2— jR2COS^2» 


j?i 


—  a;g  =  cosy2[-^  +  i?2}  — ^co8(2<jpi  +qP2), 
sowie  durch  ähnliche  Umrechnung 

-^-\-RA  — -^  sin  (2  (fi  +f/>2) 


..  2a) 
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Diese  Gleichungen  würden  übersichtlicher  sein,  wenn  nicht 
die  beiden  Winkel  cfi  und  «jpg  darin  enthalten  wären.  Sie 
müssen  natürlich  allgemein  giltig  sein,  daher  jedenfalls  auch 
unter  der  Bedingung  gleicher  Peripheriegeschwindigkeit,  d.  h. 
wenn  gesetzt  wird: 

woraus 

Wenn  die  beiden  Radkreise  sich  nur  mit  einander  drehen 
können,  d.  h.  für  ffi=0  auch  (f2  =  0  wird,  so  wird  0=0 
und  daher 

Bezeichnen  wir  2(pi  mit  tpi  ,  so  wird 

1 


_  1        J?i 


und  hiemit 


—  ^2  =  \-^  +  -B2JC0s\-ß-V^l/ ^COSI ^- t//ij 


*'2 


Hq 


r^i     \     7?       /^2  +  -ö--^i 


^y,  =  {^  +  R,)su\\-rp,j--^sm\"   ^^^     Vi/., 


26) 


Diese  beiden  letzten  Gleichungen  sind  aber  diejenigen  einer 
Kreiscycloide ,  für  welche  die  Leitcurve  ein  Kreis  vom  Halb- 
messer jRg  und  die  Erzeugungs-  (rollende)  Curve  ein  Kreis  vom 

Halbmesser  -^  Bi  ist. 

Die  negativen  Vorzeichen  beziehen  sich  nur  auf  die  Lage 
der  Cycloide  und  zeigen,  dass,  wenn  die  Drehung  des  Rades 
positiv  gedacht  ist,  sobald  dieselbe  von  der  positiven  Z-Axe 
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gegen  die  positive  X-Axe  erfolgt,  die  mit  der  gegebenen  ge- 
raden radialen  Linie  arbeitende  Cycloide  jedenfalls  zwischen 
den  negativen  X2'  und  y2'Axen  zu  finden  sein  muss.      ^ 

Es  werde  toun  einer  der  beiden  Radkreise  zur  Zahnstange. 

1.  Für     J?2  =  oo     wird 

—  a:  2  =  ^  ( 1  —  cos  % )  + -B  2 . 
7? 

—  (^^2  +  ^2)  =  — ^'2=-ö^(l— COSt//i), 


und 


JD 


.  2c) 


Diese  beiden  letzten  Gleichungen  sind  diejenigen  der  ge- 
meinen Cycloide,  mit  Verlegung  der  a^g-Axe  in  den  Umfang  des 
Radkreises  i?2-  Es  ist  hiebei  die  Leitcurve  die  zur  geraden 
Linie  gewordene  Peripherie  des  Radkreises  B2  und  die  rollende 

Curve  ein  Kreis  vom  Halbmesser  -~ . 

2.  Wird  i?i  =  00 ,  d,  h.  sollte  die  gegebene  radiale  Linie 
die  Zahnfüsse  der  Zahnstange  begrenzen,  so  würde  aus  Glei- 
chung 2  a.  und  2&.: 


■X2  =  B>2  (cos  (jp2  +  </2  sin  fJT'a)  , 
^2  =  -^2  (sin  <]P2  —  92  CÖS  y  2)  1 


IS) 


welche  als  Gleichungen  einer  Eyolvente  zu  erkennen  sind. 

Sollten  endlich  die  beiden  Radkreise  in  innerem  Eingriffe 
sein,  so  würden  die  Mittelpunkte  von  "R^  und  B,^  nicht  wie 
beim  äussern  Eingriff  auf  entgegengesetzten  Seiten  der  F-Axe, 
sondern  auf  der  gleichen  Seite  liegen,  und  würden  demnach 
bei  Aenderung  des  Vorzeichens  von  B^  ^i®  Gleichungen  2  6. 
die  Gestalt  annehmen: 


1 


B, 


^2  —  ^  ^1 


3^2=  (i?2—  2--Bi)cos  \-^^i  /+  -2"^^S\ E 


-V^i 


1 


A 


1 


^2  —  "2  ^1 


-2,,=(Ä,-ii?Osin^^^Vi)-|^8in^        i?, 


-Vi 


2  c) 
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Wenn  die  Gleichung  der  gegebenen  Zahncurve  nicht  so 
einfach  gestaltet  ist,  wie  die  eben  betrachtete,  so  wird  die 
Rechnung  auch  umständlicher. 

§.  22.    Gleichung  der  Eingriffslinie. 

Zunächst  zu  bestimmen  ist  der  geometrische  Ort  des  Zahn- 
eingriffes oder  die  Eingriö'slinie,  welche  durch  die  Betrachtung 
des  vorigen  Paragraphen  noch  nicht  bekannt  geworden  ist. 
Um  diese  zu  erhalten,  gehen  wir  wieder  aus  von  der  Gleichung 
einer  Zahncurve  y=:f(x)  *)  in  Bezug  auf  das  Coordinaten- 
system,  dessen  Anfang  im  Mittelpunkt  des  Rades  R  liegt  und 
erhalten  zunächst  wieder  die  obigen  Gleichungen: 

X=:Xcoscp  —  ysiny  —  iJ,  ] 

la) 

Z=  ;r  sin  ^  +  y  cos  qp .  j 

Entsprechend  der  Grundbedingung  für  alle  Verzahnungen 
muss  die  Normale  an  den  Punkt  X  Y  durch  den  mit  dem 
Centralpunkt  zusammenfallenden  Coordinatenanfang  gehen  und 
daher  die  obige  Gleichung  3.  erfüllt  sein: 


dX 

dx  _      Y 

dY~      X' 

dx 


Sä) 


Wenn  es  sich  aber  nicht  blos  um  einen  einzigen  Punkt 
X  Z,  sondern  um  eine  ganze  Reihenfolge  solcher  Conflict- 
punkte,  um  die  ganze  Eingriffscurve,  handelt,  die  sich  im  Laufe 
der  Drehung  des  Rades  ergibt,  so  werden  die  Coordinaten  X  T 
nicht  nur  gegenseitig,  sondern  auch  von  der  Drehung  des 
Rades,  d.  h  von  q)  abhängig  sein  und  sich  bei  einer  Aende- 
rung  von  q)  gleichfalls  ändern  **).  Es  muss  daher  gesetzt  werden: 


*)  Die  allgemeine  Bezeichnung  x  und  y  anstatt  Xi  und  y^  resp.  x^ 
und  y^  des  vorigen  Paragraphen  zeigt  hier  die  auf  beide  Zahncurven 
beider  Räder  zulässige  Anwendung  der  im  Folgenden  zu  entwickelnden 
Resultate. 

♦♦)  Wegen  dieser  Abhängigkeit  wurden  in  Gleichung  3  a.  die  partiellen 
anstatt  der  in  Gleichung  S.  pag.  102  vorkommenden  totalen  Differential- 
quotienten gesetzt. 
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dX^dX.dXdx^ 
d(p       d(p      dx  d(p'' 

dT^dT     djdx^ 
d(f       d(p      dx   dgi^ 


woraus 


dX      dX     dX 
dx       dq>       dq) 
8Y      dY     dY 
dx       d(f       d(p 

Nun  ist  aber 

- —  =  —  a;  sin  cp  —  «/  cos  cp  =  - 

Off                                     X           ^               T 

0  V 

r. —  =      a?  COS  <y>  —  y  sin  9)  =  2 

mithin  wird  aus  Gleichung  3  a.: 

1^-         r 

d(p 

und 


XdX+YdY 


=  Itdq) 


5) 


Diese  letztere  ist  die  Gleichung  der  EingriflFscurve  und  können 
mit  Hilfe  dieser  Gleichung  bei  Annahme  der  Gestalt  der  Ein- 
grififscurve  die  entsprechenden  Zahncurven  gefunden  werden*). 


*)  Geometrisch   abgeleitet   von  F.  Stark,   Technische   Blätter.   1869. 
Dort  hat  die  Gleichung  die  Form: 

XdX-\-YdY 

y  =  —  Rd  <p  . 

Nach   unserer  Ableitung   erscheint   das   negative  Zeichen  bei  den  Coor- 
dinatengleichnngen  der  Zahncurven. 


Digitized  by 


Google 


108 


§.  23.    Bestimmung  einer  Zahncurve  aus  der  Eingriffslinie. 

Die  Gleichungen  1  a.  ergeben  nach  einfacher  Umformung 
a?  =  (X  +  -R)  cos  9^  +  y  sin  /]p , 
y  =  —  (X+iJ)  sin  (p-\-y  cos  ff , 


6) 


worin  die  Coordinaten  der  zu  suchenden  Zahncurve  durch  die- 
jenigen der  Eingriifslinie  in  Zusammenhang  mit  dem  Drehungs- 
winkel rp  gegeben  sind. 

Von  den  für  diese  letztere  annehmbaren,  in  rein  theore- 
tischer Hinsicht  beliebig  vielen  Curven  hat  die  Praxis  nur  2 
der  einfachsten  adoptirt,  und  zwar,  lediglich  vom  richtigen 
Gefühle  geleitet,  ohne  Rücksicht  auf  die  einfache  Gestalt  der 
EingriflFscurve :  den  Kreis  und  die  gerade  Linie*). 


Fig.  74. 


>^^ 


J.  Aufgabe,  Sei  die  Eingriffs- 
oder Drucklinie  ein  Kreis  vom 
Halbmesser  r,  welcher  im  Central- 
punkt  den  Radkreis  tangire,  so 
kann  dessen  Gleichung  gesetzt 
werden : 


X=r{\  —  costp), 
T=  rsinip. 


Nun  wird  zunächst 

dX==rsmipdip, 
d  Y=rcosipdyj, 

und  daher  aus  Gleichung  5.: 

r  (1  —  cos  ^p)  r  sin  ipd'UJ-\-r  sin  ipr  cos  ipdifj ^  , 

rsinw  ^ ' 

rsinipdip  —  rsimpcostifdip-^-rsimp  cos  ipdyj  =  Iidg).Bimfj^ 

und  hieraus 

rdyj==Edq)^ 


oder  auch 


Rq)  =  rxp, 


*)  Abgesehen  von  der  Eingriffslinie  der  Triebstockverzahnung,  welche 
jedoch  für  unendlich  kleine  Triebstöcke  mit  dem  Kreise  zusammenfallt. 
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Die  Integrationsconstante  wurde  =  0  gesetzt ,  weil  für  eiueo 
Winkel  7>  =  0,  auch  ifj  =  0  werden  muss,  und  sagt  diese  Glei- 
chung, dass  die  Geschwindigkeit  B  cp  auf  de^i  RadkreiHu  gleich 
sei  der  Geschwindigkeit  ri//  des  Fortschreitens  des  Contiicf- 
punktes  auf  der  EingriflFslinie. 

Es  wird  mithin,  wenn  wir  den  so  erhaltenen  Werth  für  rf 
in  die  umgestalteten  Gleichungen  der  Zahncurve  6.  eiiisets^en^ 

X  =  r  (1  —  cosxp)  COS ^xp -}- r sin ?// sin ^  i/;  +  ^ cos p  \jt , 

*•  /7?  -4-  ♦*      \ 

=  (i?i  +  r)  COS -^  1//  —  rcosi — 3—^')  "^^  ebenso 


T  T  *      T 

y  =  —  r  (1  —  cos xp)  sin -^ i/;  +  ^ sin  i// cos  ^ip  —  JR sin  y  i/' , 


'R 


R' 


li 


-y  =  {R  +  r)sin^'ip--rsmy—^-xpy 


Fig.  75. 


Dies  sind  die  Gleichungen  der  Kreiscycloide.  Das  negative 
Zeichen  von  y  deutet  an,  dass  eine  von  dem  Centralpunkte 
aus  nach  der  einen  Seite  der  Centrallinie  erzeugte  Cycloide, 
auf  der  andern  Seite  derselben  zum  Eingriff  gelangt. 

Die  Gleichungen  einer  zweiten  Zahncurve  für  da^  andere 
Rad  R  würden  bei  innerem   Eingriff  genau   dieselbt?   Gestalt 

haben,  nur  würden  statt  der  allge- 
meinen Bezeichnung  die  Specialwerthe 
^11  ^21  Vit  y2->  ^i'i  ^2  zu  setzen  sein; 
bei  äusserem  Eingriff',  für  welchen  der 
Mittelpunkt  von  Kg  nicht  auf  dieselbe 
Seite  der  F-Axe  fällt,  wie  (lerjenige 
von  Ri  ,  würde  auch  noch  das  Vor- 
Q  zeichen  von  R  zu  ändern  sein.  Jeder- 
zeit aber  wird  bei  allen  'denkbaren 
Annahmen  der  Erzeugungskreis  der 
Zahncycloide  der  gleiche  sein,  wie  der 
die  Eingriffslinie  darstellende  Kreis, 
und  würde  umgekehrt  die  Eingriffs- 
oder Drucklinie  durch  die  Annahme  des  Erzeugungskreises 
der  Zahncycloidenform  gegeben  sein. 


«: 
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IL  Aufgabe.  Es  sei  die  an  genommene  EingriflFslinie  eine 
Gerade,  welche,  durch  den  Centralpunkt  gehend,  mit  der 
Centrallinie  den  Winkel  a  bilde.  Es  sind  dann  die  Gleichungen 
dieser  Geraden  in  Bezug  auf  jenes  Coordinatensystem ,  dessen 
Anfang  im  Centralpunkt  liege  und  dessen  X-Axe  mit  der 
Centrallinie  zusammenfalle: 

^     ,  .         }  für  den  auf  der  positiven,  obern,  Seite,  und 

'^  ^}      7    .       }  Itir  den  auf  der  negativen,  untern,  Seite 
—  Ij  =  Zj  sm  «  )  ® 

gelegenen  Theil  der  Eingriffslinie. 
Es  folgt  zunächst 

dX  =  cosezdZ,  und  — dXi  =cose^ci?i, 
d  Y=  sin  adl^  — d  Yj  =  sin  adl^^ 

und  durch  Substitution  in  die  Gleichung  5.  pag.  107 

dl  =  R^mad(p^  und  dli=  —  R^madq)^^ 
l=zRsma.g)^  1i=  —  Bsmci,q>i. 

Setzen  wir  diese  Werthe  in  die  Gleichungen  6.,  so  er- 
halten wir  nach  einer  kleinen  Umformung: 

a;  =  JB  [cos «/)  4"  9  sin  «  cos  {u  —  y )] , 

—  y=  B  [sin y  —  qp sin  a sin («  —  y)]  , 
Xi=B  [cos  g)i  +  (fi  sin  a cos  (a  —  g)^)'] , 

—  yi=B [sin yi  —  q)i  sin  a sin  (r/  —  qPi)] , 

also  ganz  identische  Gleichungen,  jedenfalls  auch  identische 
Zahncurven  darstellend.  Für  den  speciellen  Fall,  dass  «  =  90° 
würde,  erhalten  diese  beiden  Gleichungen  die  Form: 

X  =  Ä[cos  g)  +  y  sin  9)] ,  und  x^=B  [cos  q)^  +  y^  sin  y^] , 
—  y=:B  [sin  qp  —  qp  cos  5p]  ,      —  y^  =  i?  [sin  g^i  —  9P1  cos  y^  ]  , 

nämlich  die  Form  der  bekannten  Evolventengleichungen. 
Die  beiden  ersten  der  allgemeinern  Gleichungen 

x  =  B  [cos  y  -|-  qp  sin  «  cos  (a  —  y)] 

—  y  =  B[sin  g)  —  ysina  sin(« — y)] 
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sind  unserer  durchgehenden  Anschauung  gemäss  die  Glei- 
chungen der  der  Eingriffslinie  entsprechenden  Zahncurve 
y=zf{pc)  bezogen  auf  ein  Coordinatensystem ,  dessen  +a:-Axe 

gegen    die   +  -X^  -  A-xe 
Fi&-  76.  (Centrallinie)  den  Win- 

kel rp  einschliesst,  mit- 
hin in  Fig.  76  mit  oc 
zusammenfällt.  Es  ent- 
spricht dabei  einem 
Fortschreiten  des  Con- 
flictpunktes  auf  der 
Drucklinie  um  eine 
Länge  l  =  c^d^  eine 
Drehung  des  Rades 
R  um  einen  Winkel 
c  0  Co  =  cp^  gegeben 
durch  die  Relation 

1=  Ii^ina,(p=rff>, 
Auf  der  negativen  Seite 
entspricht    einem    Fortschreiten   des   Conflictpunktes   auf  der 
Eingriflslinie  um  die  Länge  Zj  =  bi  Cq  eine  Drehung  des  Rades 
um  den  Winkel  qpj  =  Jq  o  Jj ,  gegeben  durch 

7j  =  JB  sin  a .  cpi  =  r  yi  , 

d.  h.  die  benützte  Länge  der  Eingriffslinie  ist  gleich  der  Bogen- 
länge r  cfi  auf  dem  Evolutenkreis,  welcher  in  gleicher  Zeit  sich 
abrollt.  • 

Denken  wir  uns  den  Eingriff  beginnend  an  einer  Stelle 
bi  ,  also  die  Zahncurve  in  einer  ersten  Stellung  (Fig.  76)  bei 
biCidi  ,  so  gewählt,  dass  Ii  =  biCQ  =  RcoBa  ist,  so  bestimmt 
sich  der  entsprechende  Drehungswinkel  durch 


woraus 


li  =  R  sin  a ,  g)x  =  jR  cos  a , 


ffi  ==  cotg  a . 


Die  ganze  der  totalen  Eingriffslinie  l^  + 1  entsprechende 
ßaddrehung  ist  dann  i^  =  qp  -}-  qpj ,  wodurch  die  Zahncurve  aus 
ihrer  Anfangsstellung  biCidi  in  die  Endstellung  bcd  gelangt, 
während  5]^V=t//,  der  von  den  Fahrstrahlen  obi    an  die 
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Anfangs-  und  06  an  die  Endlage  des  Curvenanfangs  einge- 
schlossene Winkel  ist;  die  Abweichung  des  letztern  Fahrstrahles 
gegen  die  Centrallinie  misst  der  Winkel  xp  —  (90°— c^),  während 
die  rc-Axe,  zusammenfallend  mit  dem  Fahrstrahl  0  c,  gegen  die 
Centrallinie  den  Winkel  (p  bildet;  es  weicht  daher  der  Fahr- 
strahl an  die  Endlage  ob  gegen  die  a;-Axe  um  den  Winkel 
iv  =  yj-\-a  —  fp  —  90''  ab. 

Verlegen  wir  nun  das  Coordinatensystem  so,  dass  die  neue 
^2-Axe,  gegen  die  frühere  ar-Axe  den  Winkel  w  bildend,  mit 
dem  letzten  Fahrstrahl  0  h  zusammentrifft,  so  benützen  wir  die 
bekannten  Umwandlungsformeln 

Xi=      XQO^w-^y  sin  w , 
^2  ==  —  itj  sin  w;  +  y  cos  w , 

und  erhalten 

2?2  =  jR  [cos  5p  +  y  sin  a  cos  {a  —  y)]  cos  le?  —  R  [sin  y 

—  y  sin  c^  sin  {a  —  5p)]  sin  w , 

=  R  [cos  (fco^w—  sin  5p  sin  e«;  -|~  9^  sin  u  cos  (a  —  q})  cos  w 

+  9?  sin  a  sin  {a  —  (p)  sin  lo] , 

'2  =  —  R  [cos  y  +  y  sin  a  cos  {a  —  (p)]  %mw  —  R  [sin  q) 

—  9)  sin  a  sin  {a  —  (p)\  cos  w , 

=  —  R  [cos  q)  sin  w  +.sin  q  cos  w-\-q}^ma  cos  {a  —  (p)  sin  w 

—  cp sin  «sin  {a  —  <f) cos lo] . 


Der  Winkel  w  =  hoc  ist  aber  gleich  bQOCQ=q)i — (90° — a), 
daher 

sin  m;  =  sin  —  [90°  —  («  -|-  y^)]  =  —  cos  (c^  +  9^i )  ? 
co^w=cos — [90°  —  («  +  9^i)]=      sin  («H-yi)- 

Es  wird  mithin 


und  mit 


X2  =  R  [sin  (a  -{-  q)  -\-  (pi)  -\'  q)sin  a  sin  (q  +  91 )]  ? 
y  2  =  J?  [cos  («  +  gp  +  g)i )  +  9P  sin  «  cos  (g)  +  5P1 )] , 


Digitized  by 


Google 


113 
sowie 

=  tp  —  cotg  a , 

{ajg  =  J2  [sin  (c«  +  ^)  +  9  81^1 «  siii  VJ ' 
y^  =  R  [cos(a  +  V')  +  9 si^ « cos^] , 

und  endlich  hieraus 

{x^=^B  [sin  a  cos  i/z+i/;  sin  a  sin  xjj]  =tB  sin  ce  [cos^+V^s^^  V']? 
—  ^2= -K  [sin  ccsinyj—xp  sin  cz  cos  ^J =1?  sin  « [sin  t^—^  cos  t//]. 

Dies  sind  wieder  einfache  Evolventengleichungen  und  zwar 
für  r«=-Rsin(/  als  Evolutenkreishalbmesser. 

Für  die  Zahnform  des  andern  Rades  erhalten  wir  bei 
innerem  Eingriff,  wobei  die  beiden  Radmittelpunkte  auf  der 
gleichen  Seite  von  der  T-Axe  aus  liegen,  genau  dieselben  Glei- 
chungen, wie  die  oben  erhaltenen,  mit  einziger  Vertauschung 
der  Halbmesser.  Für  die  Zahnstange  würde  natürlich  der 
Erzeugungskreis  r  =  i?  sin  a  =  oo  ,  daher  die  Zahnform  eine 
zur  Drucklinie  senkrechte  Gerade. 

Mit  den  vorstehend  betrachteten  Verzahnungen,  denjenigen 
mit  cyclischen  Curven  und  mit  Evolventen,  sind  die  bessern 
der  in  der  Praxis  vorkommenden  Zahnformen  erledigt,  wenn 
auch  durchaus  nicht  gesagt  sein  soll,  dass  nicht  auch  andere 
Zahnformen  der  Anforderung  der  richtigen  Bewegungsüber- 
tragung genügen  könnten. 

Die  beiden  Verfahren,  die  wir  in  Obigem  rechnend  betrachtet 
haben,  finden  auch  in  der  constructiven  Ausführung  der  Ver- 
zahnungen ihre  Anwendung,  je  nachdem  die  Aufgabe  auf  die 
eine  oder  andere  Art  gestellt  ist. 

Unter  Eingriffsdauer  oder  Eingriffslänge  verstehen  wir  im 
Folgenden  diejenige  Peripherielänge  der  Radkreise,  welche 
durch  einen  gewissen  Punkt,  z.  B.  den  Centralpunkt ,  geht, 
während  zwei  Zähne  in  Berührung  sind,  während  also  entweder 
die  Coordinaten  der  Zahncurven  sich  von  a?o  bis  Xi  bezw.  ajg 
und  von  y©  bis  yi  bezw.  ^2  ändern,  oder  auch  diejenigen  der  Con- 
flictpunkte  auf  der  Drucklinie  zwischen  den  Grenzen  0  und  X  T 

sich  ändern,  also  eine  Peripherielänge  =/jBd9). 

Wenn  nun  der  Umfang  des  Radkreises  mit  einer  Anzahl 
von  Zahnformen  versehen  werden  soll,  so  ist  bei  gegebener 

Keller,  ConstructioHBlehre.  Q 
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EingrifFsdauer  auch  der  Abstand  je  zweier  Zahncurven  ziemlich 
gegeben,  indem  der  letztere  jedenfalls  nicht  grösser  sein  darf, 
als  die  erstere,  damit  nicht  zwei  Zähne  sich  verlassen,  ehe 
das  nachfolgende  Paar  in  Conflict  kömmt.    In  der  Praxis  ist 

die  EingrifFsdauer  J Rdg)^==I{(p  erheblich  grösser  als  der 
Abstand  je  zweier  gleichliegender  Zahncurven  desselben  Rades, 
d.  h.  als  die  sogenannte  Zahntheilung. 

In  der  Regel  finden  sich  bei  beiden  Rädern  die  Zahnformen 
auf  beiden  Seiten  der  Radkreise.  Die  Spitzen  der  Zähne,  d.  h. 
die  ausserhalb  der  Radkreise  liegenden  Theile  derselben  sind 
so  begrenzt,  dass  ein  Theil  der  gesammten  Eingriffslänge 
durch  die  eine,  ein  anderer  Theil  durch  die  andere  Zahnspitze 
veranlasst  und  begrenzt  wird,  und  lässt  sich  betreffs  dieses 
Eingriffs,  übereinstimmend  mit  den  vorstehenden  Rechnungs- 
resultaten ,  der  Satz  aussprechen ,  dass  der  Eingriff  vor  der 
Centraüinie  von  der  Spitzenhöhe  des  getriebenen^  und  derjenige 
hinter  der  Centrallinie  von  der  Spitzenhöhe  des  treibendes  Bades 
abhängig  ist. 


§.  24.    Construction  der  Zahncurven.   Allgemeine  Bedingung. 

Der  constructiven  Lösung  der  im  Vorhergehenden  theore- 
tisch behandelten  Aufgabe  liegen  die  Resultate  der  Theorie  zu 
Grunde.  Es  kann  dabei  auch  die  Aufgabe  in  beiderlei  Weise 
gestellt  sein:  entweder  zu  einer  gegebenen  Zahncurve  des 
ersten  die  zugehörige  des  zweiten  Rades,  oder  bei  gegebener 
Eingriffslinie  die  beiden  Zahncurven  beider  Räder  zu  suchen. 
Zunächst  lässt  sich  der  Hauptgrundsatz  für  sämmtliche  Ver- 
zahnungsarten auch  rechnend  beweisen. 

Jedenfalls  muss  nach  der  Bedingung  gleicher  Peripherie- 
geschwindigkeit auf  den  Umfangen  der  Radkreise  Bi  und  JK^ 
gelten : 

Sind  Ol  und  0,  die  Mittelpunkte  von  Bi  und  Uj,  und  o^  d^ 
bezw.  ttj  dg  zwei  zu  Bi  bezw.  iJj  gehörige  Zahncurven,  so  haben 
diese  beiden  im  Berührungspunkte  b  jedenfalls  gemeinschaft- 
liche Tangente  und  gemeinschaftliche  Normale.  Der  Druck  der 
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Fig.  77. 


beiden  Zahncurven  gegen  einander  kann  nur  in  der  Richtung 
der  Normalen  wirken,  und  eine  Momentanbewegung  des  einen 
Rades  vermittelst  der  Berührung  zweier  Zahncurven  durch 
das  andere  Rad  ebenfalls  nur  in  der  Richtung  der  Normalen 

veranlasst-  werden.  Diese  Momentan- 
bewegung mit  der  Geschwindigkeit  v 
müssen  auch  alle  Punkte  beider  Räder 
mitmachen ,  welche  in  der  Richtung 
der  Normalen  liegen,  also  auch  die 
beiden  Punkte  nii  und  W2 ,  welches 
die  Fusspunkte  der  Senkrechten  Oim^ 
und  O2  ^2  von  den  Radmittelpunkten 
auf  die  Richtung  der  Normalen  sind. 
Da  aber  iWj  und  Wj  auch  an  der 
Rotation  der  bezüglichen  Radkreise 
theilnehmen,  so  ist  deren  lineare 
Geschwindigkeit  =  Oi  m^  .  it\  bezw, 
=  O2  m^ .  Wi ,  welche  beide  gleich  v 
sein  müssen.    Es  folgt  daher 


10^  .  Ol  tWi  =  Wi  .  O2  W22  . 

Wetzen    der  Aehnlichkeit  der  Dreiecke  0^  m^  c  und  0,  m^  c 


ist 


mithin 


und 


0  c 
Oimi=02m2Q~' 


O2C «f^_^2 

Ö^c  ~  w;2 "~  i?i ' 


d.  h.  es  theilt  die  Normale  zu  den  Zahncurven  im  Conflict- 
punkte  den  Abstand  der  beiden  Radmittelpunkte  im  Verhält- 
niss  der  Halbmesser,  und  muss  daher  wegen  der  directen 
Berührung  der  beiden  Radkreise 


und 


OiC  =  Äi, 
Oa  c  =  iJ2 
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sein.  Hieraus  folgt  wieder  unser  Hauptgrundsatz:  Ein  Punkt 
einer  Zahncurve  wird  dann  Conflietpunkt  ^  wenn  die  j^t^gehörige 
Normale  durch  den  „Centralpunkt^  geht. 


§.  25.    Bestimmung  der  Zahncurve  eines  Rades  nach  derjenigen 
des  andern  Rades. 


A.  Allgemeines  Verfahren. 


Sind  (Fig.  78) 

Ol     und     O2  die  Mittelpunkte  der  Radkreise  jRi  und  JBg  ^^^^1 

üy        bi       Ol  die  zu  i?i  gehörige  Zahncurve,  so  werden 

tti        hl       Ol  dann  Conflictpunkte  werden,  wenn  von 

«i<^i    hßi  Ci/i  (den  zugehörigen  Normalen)  die  Fussp unkte 

r/i       ßi       yi  durch  den  Centralpunkt  gehen,  also  in 
ABC. 

Diese  Punkte* gehören  aber  auch  im  Momente  des  Conflictea 
der  andern  Zahncurve,   folglich  dem  zweiten  Rade   an,    und 

müssen  daher  auch  die 
Fig-  78.  2u   den    Punkten    der 

letztern  Curve  gehö- 
rigen Normalen  die 
Länge  und  Lage  ABy 
BB,  CB  haben. 

Wenn  nun  diese 
zweite  Curve  in  einer 
der  Stellung  a^h^Ci  der 
ersten  Curve  entspre- 
chenden Lage  gezeich- 
net werden  soll,  so 
entsprechen  wegen  der 
geforderten  gleichen 
Ümfangs-Geschwindig- 
keit  die  Fusspunkte 

^2^  ßi^  ;'2  den  Fuss- 
punkten  c^i ,  /9i ,  yi ,  und 
die  Punkte  der  gesuchten    Zahncurve    ergeben  sich    als   die 
Durchschnittspunkte  der  Normalen 
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mit  Kreisen  um  den  Mittelpunkt  O2  vom 
Halbmesser 


O2  J.,  Og  JB,  O2  0,  und  daher  sind 

«2  ^2  <^  die  Punkte  der  gesuchten  Zahncurve  mit 
Oj  fei  Ci,  den  Punkten  der  gegebenen  Zahncurve,  bei 
A        B        C     in  Conflict  kommend. 

Ist  die  Höhe  eines  Zahnes  über  dem  Radkreise  gegeben, 
so  bestimmt  die  Normale  von  dem  äussersten  Punkte  a^  resp. 
C2  durch  ihren  Fusspunkt  «j  resp.  y^  die  Eingriffslänge,  indem 
diese  gleich  ist  der  Bogenlänge  ßi  ai  resp.  ^2  72-  Umgekehrt 
kann  auch  die  Zahnhöhe  begrenzt  werden  durch  die  Normale 
von  den  äussersten  Punkten  c^i  resp.  y2  einer  gegebenen  Ein- 
griffslänge ßi  Ui  resp.  ß^  y^  auf  die  Zahncurve. 


B.  Triebstockverzahnung, 

Es  ist  hiebei  als  die  Zahnform  des  einen   Rades   gegeben 
ein  Kreis  (der  sogenannte  Triebstockkreis),  dessen  Mittelpunkt 

im  Theilkreise  liegt,  und 
^^&-  '^^'  es    soll    die    zugehörige 

Zahncurve  des  andern 
Rades,  sowie  die  Eingriffs- 
linie  gesucht  werden.  Die 
letztere  findet  sich  durch 
Construction  nach  dem 
Verfahren  der  allgemei- 
nen Verzahnungsart,  oder 
durch  folgendes  Raison- 
nement.  Der  Triebstock- 
kreis (p)  wird  während 
der  Bewegung  seines  Ra- 
des verschiedene  auf  ein- 
ander folgende  Positionen 
1 ,  2 ,  3  .  . .  einnehmen. 
Soll  er  nun  in  diesen 
Stellungen  stets  eine  ar- 
beitende Zahncurve  sein,  so  muss  auch  jederzeit  ein  Punkt 
von  o  Conflictpunkt  sein.  Da  im  Momente  der  Berührung  die 
Normale  zum  Conflictpunkte  durch  den  Centralpunkt  gehen 
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muss,  und  die  Normale  zu  jedem  Punkte  des  Triebstock- 
kreises stets  durch  dessen  Mittelpunkt  geht,  so  sind  die 
Durchschnittspunkte  I.,  II.,  III.  .  .  .  der  Verbindungslinie 
zwischen  dem  Centralpunkte  c  und  der  jeweiligen  Mittelpunkts- 
lage des  Triebstockkreises  1. ,  2. ,  3.  .  .  .  jeweils  die  Conflict- 
punkte,  und  bilden  diese  Punkte  L,  IL,  III.  .  .  .  mit  den  da- 
zwischen liegenden  die  Eingriffslinie.  Diese  hat  in  ihrer  totalen 
Länge  die  Form  einer  doppelten  Schleife  (Fig.  79). 

Da  nun  der  Natur  der  Sache  nach  jede  Zahnform  des  einen 
Rades  die  einhüllende  Curve  ist  zu  sämmtlichen  Positionen  der 
Zahnform  des  andern  Rades,  wenn  der  letztere  Radkreis  auf 
dem  erstem  rollt,  so  finden  wir  hier  die  sämmtlichen  auf  ein- 
ander folgenden  Positionen  der  gegebenen  Zahnform,  des  Trieb- 
stockkreises, wenn  wir  die  sämmtlichen  Positionen  von  dessen 

Mittelpunkt  kennen.  Die- 
^'^'  ^'  ser  Mittelpunkt  liegt  auf 

dem  rollenden  Radkreise, 
und  dessen  sämmtliche 
auf  einander  folgende  La- 
gen bilden  eine  cyclische 
Curve.  Die  einhüllende 
Linie  an  die  Triebstock- 
stellungen ist  mithin  eine 
Aequidistante  zu  dieser 
cyclischen  Curve.  Der 
Eingriff'  hinter  der  Cen- 
trallinie  findet  statt  vom 
Centralpunkte  bis  zum 
Durchschnitte  des  die 
Zahnspitze  begrenzenden 
Kreises  mit  der  Ein- 
griffslinie, der  Eingriff  vor  der  Centrallinie  kann  mit  hin- 
reichender Genauigkeit  als  durch  eine  Länge  =  dem  Trieb- 
stockhalbmesser geschehend  angesehen  werden.  Ist  aber  der 
letztere  gegen  den  Radhalbmesser  sehr  gross,  so  beginnt  der 
praktisch  richtige  Eingriff  erst  viel  näher  an  der  Centrallinie, 
da  die  Aequidistante  zur  oben  bestimmten  Epicycloide  einen 
Rückkehrpunkt  a  und  2  Zweige  an  und  ao  besitzt,  und  nur 
einer  derselben  a  n  eine  praktisch  ausführbare  Zahnform  bilden 
kann. 

Wenn   wir  die  zu   construirende   Zahnform  nur  bis   zum 
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Radkreise  durchführen ,  d.  h.  nur  die  Zahnspitze  construiren, 
innerhalb  des  Radkreises  aber  je  2  gegenüberliegende  Zahn- 
spitzen durch  einen  Kreisbogen  verbinden,  so  ist  der  Anfangs- 
punkt der  Zahncurve  auf  dem  Radkreise  der  erste  richtig  in 
Eingriff  gelangende  Punkt.  Mit  demselben  kann  nur  ein  eben- 
falls auf  dem  andern  Radkreise  liegender  Punkt  des  Trieb- 
stockes in  Conflict  kommen  und  der  Eingriff  beginnt  somit 
dann  correct  in  der  Centrallinie. 

Mittelst  sogenannter  Triebstockverzahnung  lassen  sich  z.  B. 
folgende  Verzahnungsarten  durchführen. 

1)  Äeusserer  Eingriff.  (Taf.  XII.  Fig.  3.) 

Rad  i?i  hat  als  Zahnform  einen  Kreis  vom  Halbmesser  q, 
Rad  i?2  erhält  als  Zahnform  a^  ^g  eine  Parallelcurve  zur  Epi- 
cycloide  c  5,  für  welche  Bi  der  Rollkreis  und  B2  die  Leitlinie 
ist.  Der  Eingriff'  vor  der  Centrallinie  beginnt,  wenn  g  im  Ver- 
gleich zu  i?i  klein  ist,  annähernd  bei  ag  und  endigt  hinter  der 
Centrallinie  bei  e. 

2)  Zahnstange  mit  Getriebe.  (JBg  =  00  ). 

(Taf.  XII.  Fig.  2.)  Rad  B^  erhält  als  Zahnform  den  Trieb- 
stockkreis p,  Rad  -Rg  erhält  als  Zahnform  a^  ^2,  eine  Parallel- 
curve zur  gemeinen  Cycloide  cd,  deren  Rollkreis  B^  ist. 

Die  Eingriffslinie  vor  der  Centrallinie  wird,  wie  unter  1, 
annähernd  =a2C  =  p,  hinter  der  Centrallinie  =  ce,  benützt 
von  der  Zahnspitze  a^s^  des  treibenden  Rades  B^^, 

(Taf.  XII.  Fig.  1.)  Zahnstange  (B^  =  00)  erhält  die  Trieb- 
stöcke D,  Rad  B^  hat  dann  als  Zahnform  a^  «j,  eine  Parallel- 
curve zur  Evolvente  cd. 

Der  Eingriff  vor  der  Centrallinie  findet  wieder  annähernd 
statt  durch  %  c,  hinter  der  Centrallinie  aber  genau  durch  die 
Strecke  c  e  unter  Benützung  der  Zahnspitze  a^  s^  des  treiben- 
den Rades  B^. 


§.  26.    Bestimmung  der  Zahncurve  beider  Räder  aus  der 
Eingriffslinie. 

A.  Die  Eingriffslinie  ist  ein  Kreis.    Cycloidenver Mahnung. 

Ist  die  Eingriffslinie  ein  Kreis  vom  Halbmesser  r,  so  ergeben 
sich  zunächst  aus  der  Theorie  der  Zahncurven  (§.  23  pag.  109) 
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die  Gleichungen  für  die  mit  den  Rädern  Bi  und  B^  zu  ver- 
bindenden Zahncurven: 

^1  =  (Hl  +r) cos  {^  xijj  —  r  cos  (-^^  V^j  , 

—  yi  =(-Bi  +^)sin  y~-  v^j  — r  sin  (-^^  V^J  , 

0^2  =(-^2  =f0  cos  y^  yjj  ±  rcos  (— *ß—  ^) . 

—  2/2  ==  (-B2  T^)  sin  \~-  i//j  — r  sin  (— ^^  ^). 

Es  gelten  dabei  die  oberen  Vorzeichen  des  zweiten  Paares 
von  Gleichungen  für  äusseren  Eingriff,  für  eine  sogenannte 
Hypocycloide ;  die  unteren  Vorzeichen  für  inneren  Eingriff.  Es 
folgt  also  daraus,  dass  beide  Räder  richtig  verzahnt  sind  und 
in  gegenseitigem  Eingriffe  auch  gleiche  Peripheriegeschwindig- 
keiten erhalten,  wenn  die  Zahncurven  als  cyclische  Curven  con- 
struirt  sind,  deren  Wälzungskreis  zugleich  der  Kreis  der  Ein- 
griffslinie ist.  Die  Wälzung  selbst  geschieht  aus  einer  Anfangs- 
stellung, in  welcher  der  Wälzungskreis  mit  der  Eingriffslinie 
zusammenfällt,  nach  der  der  benützten  Eingriffslinie  entgegen- 
gesetzten Seite  der  Centrallinie  (wegen  des  negativen  Vor- 
zeichens von  y).  Weil  die  resultirende  Zahncurve  eines  Rades 
mithin  nur  von  der  Eingriffslinie,  nicht  aber  von  der  Grösse 
des  eingreifenden  andern  Rades  abhängig  ist,  so  kann  auch  jedes 
derart  mit  cyclischen  Curven  verzahnte  Rad  mit  jedem  andern 
von  beliebiger  Grösse  richtig  arbeiten,  wenn  nur  den  Zahn- 
curven beider  Räder  gleiche  Eingrift'slinien ,  d.  h.  gleiche 
Wälzungskreise  entsprechen,  und  kann  daher  auch  ein  solches 
Rad  bei  Erfüllung  dieser  Bedingung  mit  mehreren  andern  von 
verschiedenen  Durchmessern  zugleich  im  Eingriff  stehen.  Das 
in  rein  theoretischer  Beziehung  gleichgiltige  Maass  für  die 
Grösse  des  Wälzungskreises  erhält  mit  Rücksicht  auf  einheit- 
liche Zahnconstruction  und  Festigkeit  der  Zähne  einige  Be- 
schränkungen. Die  für  einen  Theil  der  Zahncurven  (bei  äusserer 
Verzahnung  für  die  Zahnfüsse,  bei  innerer  für  die  Zahnspitzen) 

resultirende  Hypocycloide  wird  nämlich  für  r  =  -7^  J?  zu  einer 


Digitized  by 


Google 


121 
geraden  radialen  Linie,  für  r-e^-^R  wird  dieselbe  gegen  die 

Wälzungsrichtung  concav,  für  r  >  -^  Ä  aber  convex,  wodurch 

im  letzteren  Falle  die  Begrenzung  der  Zahnfüsse  unterschnitten, 
die  Zähne  daher  nach  innen  viel  schwächer  würden  als  am 
Radkreise.  Letztere  Zahnfussformen  sind  aber  aus  Festigkeits- 
rücksichten unzulässig  und  wird  daher  als  oberste  Grenze  für 

die  Grösse  des  Rollkreises  r  =  —R  anzunehmen  sein. 

Soll  ein  derartiges  Rad  zu  einem  ganzen  Rädersatze 
passen,  dessen  Zahnformen  daher  für  alle  Räder  mit  dem 
gleichen  Wälzungskreise  erzeugt  sein  müssen ,  so  darf  selbst- 
verständlich auch  für  das  kleinste  Rad  Bq  dieses  Satzes  aus 
Festigkeitsrücksichten  der  Zahnfuss  nicht  unterschnitten  werden, 

d.  h.  r  muss  gleich  oder  doch  nicht  grösser  als  -^  Rq    ange- 

nommen  werden.  Ist  die  Entfernung  je  zweier  Zähne,  d.  h.  auf 
-einander  folgender  gleichgerichteter  Zahncurven ,  desselben 
Rades  =  t,  und  die  Anzahl  der  auf  dem  Rade  Rq  angebrachten 
Zähne  =Zq,  so  ist 

Zot=2Ro^  .  .  .  daher  Äo=-^, 
und  mithin 

Es  folgt  daraus  nachstehende  Tabelle  für  die  Zahnzahlen 
^0  des  kleinsten  Rades  eines  Satzes: 

Za=        8  9  10  11  12  13 

~=    0,637      0,716      0,795      0,875        0,954        1,03. 

t 

In  der  Regel  nimmt  man  Zo  =  ll  bis  13  an,  oder  auch  mit- 
unter r  =  t^  wobei  das  kleinste  Rad  des  Satzes  das  13-zähnige 
wäre. 

Der  Eingriff  bei  mit  cyclischen  Curven  hergestellten  Zähnen 
erfolgt  nach  unserer  vorhergehenden  Berechnung,  während  ein 
Bogen  von  der  Länge  =R(p  vom  Radkreise  durch  die  Central- 
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linie  geht.  Diese  EingriiFslänge  ist  für  cyclische  Curven  gleich 
der  Länge  der  benützten  EingriiFslinie  (ryj),  oder  auch  gleich 
der  Bogenlänge  des  Wälzungskreises,  deren  Abrollung  der  Er- 
zeugung des  letzten  eingreifenden  Punktes  der  Zahncurve  ent- 
spricht. Ist  etwa  (Fig.  81)  JE  der  letzte  Punkt  der  Zahnspitze, 
entsprechend  einem  Abwälzungsbogen  ==ÄE=ÄF=GÄ.yj 
=  r,iij^  so  drückt  sich  die  radial  gemessene  Höhe  der  Zahn- 
spitze aus: 


ED=OE—OD  =  VOC^+EC^-^20C.ECcosy;^  OD. 


Fig.  81. 


-_      ^__. 


Setzt  man  hierin 
OD  =  R, 
EC=r, 
OG  =  R  +  r, 

ferner 


cost/;  =  V\  —  sin*?// 


=l-y^«, 


so  wird  nach  einer  kleinen  Umformung 


ED 


=^r 


14 


2l/i2, 


J?2 


Wenn  wir  den  Wurzelausdruck  in  eine  Reihe  entwickeln  und 
die  höhern  Potenzen  von  -j~  vernachlässigen,  so  wird  endlich 

Nun  ist  aber  rifj  nichts  Anderes  als  die  Bogenlänge  der  Ein- 
griffslinie oder  des  Wälzungskreises,  gleichwerthig  mit  der  Ein* 
griffslänge=iZ9?,  welche,  durch  ein  Vielfaches  der  Zahntheilung 
ausgedrückt,  =p.t  gesetzt  werden  kann,  wie  wir  auch  die 
Spitzenhöhe  ED  =  sA  setzen. 
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Es  wird  somit 


-^'(l+i)- 


In  der  Regel  wird  s  =  0,3  gemacht,  d.  h.  die  ganze  Spitzen- 
höhe über  dem  Theilkreis  =  0,3  ^ ,  und  wird  somit  die  Ein- 
griffslänge sich  bestimmen  durch 


y2s    JRr 


t  'R+r 
Setzt  man  i?  =  ^^—  und  r  =  —  -~- ,  so  wird 


^=1/1.  ^«^ 


TT   'Zo+2Z 

Nimmt  man  z.  B.   hiebei  Verzahnung  für  einen  Rädersatz 
an,  dessen  kleinstes  Rad  das  12-zähnige  ist,  so  wird 

mit  5  =  0,3  und  Zo  =  12 


-=^^^=»■'^'^1 


und  bei  dem  Eingriff  eines  20-zähnigen  mit  einem  60-zähnigen 


Rade  für  das  erstere  pi  =0,757  [/ß-jTori^^^'^^^' 


6+20" 
und  für  das  letztere  ^^g  =  0,757  [/ßn^ßQ  =  0,722, 

folglich  die  gesammte  Eingritfslage  p  =Pi  +P2  =  1,386  werden. 
Wenn  aber  gezahnte  Räder  nicht  als  zu  einem  ganzen 
Rädersatze  passend  construirt  werden  sollen,  so  kann  recht 
wohl  auch  für  jeden  Theil  der  Eingriffslinie  vor  und  hinter 
der  Centrallinie  ein  anderer  Kreis,  also  auch  verschiedene  Wäl- 
zungskreise,  gewählt  werden.  Nur  muss  stets  der  Erzeugungs- 
kreis der  beiden  zusammenarbeitenden  Zahncurven  der  gleiche 
sein,  d.  h.  diesen  beiden  die  gleiche  Eingriffslinie  entsprechen. 
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So  können  auch  beide  Räder  radiale  Zahnbegrenzungen  er- 
halten, wenn  die  Erzeugungskreise  bezw.  halb  so  gross  ange- 
nommen werden,  wie  die  Radkreise,  in  welchen  sie  sich  wälzen. 

Von  solchen  Rädern  arbeiten  jedoch  nur  jene  beiden  richtig 
zusammen,  für  welche  die  Verzahnung  construirt  wird,  während 
dieselben  zu  keinem  andern  Rade  irgend  anderer  Grösse  passen. 

Setzt  man  für  solche  Räder  in  den  Formeln  für  die  Ein- 
griffslänge p 

•n  Z\t  j  1  Za  t 


SO  wird 


-i/-? 


die  Eingriffslänge,  veranlasst  durch  die  Spitze  des  Rades  B^  mit 
^-Zähnen. 

Seien  wieder  wie  vorhin  Z^  =  20 ,  Zg  =  60,  so  ergibt  sich, 
mit  5  =  0,3,  die  Eingriffslänge  veranlasst  durch  die  Spitze 
von  Bi 


p,  =  ]/2^.^r^^r_==i,07, 


60.20 
^■60+2.20" 


und  diejenige  veranlasst  durch  die  Spitze  von  iJg 


y0,3 
Vi 


20-f2.60 
folglich  der  Gesammteingriff 

p  =p^  +P2  =  1,07  +  0,90  =  1,97 . 

Eine  Vergleichung  der  Formeln,  wie  der  eben  gerechneten 
Zahlenbeispiele,  zeigt,  dass  die  Eingriffsdauer  bei  Verzahnung 
mit  radialen  Zahnflanken  bei  weitem  länger  ist  als  für  Satz- 
räder. 

Für  innen  verzahnte  Räder  kann  die  Eingriffsdauer  nach 
den  gleichen  Formeln  berechnet  werden,  nur  ist  dann  der  eine 
der  beiden  Halbmesser  negativ  zu  setzen,  daher 


*        2    \r       ü/' 
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t  '  R  —  r  ' 


Es  ist  schon  hieraus  ersichtlich,  dass  in  diesem  Falle  der 
Werth  für  die  EingriflFslänge  grösser  ausfällt  als  bei  äusserem 
Eingriffe. 

Zusammenstellung  der  verschiedenen  mit  cyclischen  Curven 
darzustellenden  Verzahnungen  (Tafel  XI.). 

I.  Sämmtliche  Räder  gleicher  Zahntheilung  sollen  zusammen- 
arbeiten können;  das  kleinste  Rad  habe  Z© -Zähne,  die  Eingritfs- 
und  Erzeugungslinie  ist  durchweg  ein  Kreis  vom   Halbmesser 

1  Z  t 

r  =-  --^'.  Der  leitende  Kreis  ist  stets  der  zugehörige  Rad- 

2  2;r 

kreis. 

1.  Aeusserer  Eingriff  (Taf.  XI.  Fig.  3) : 

cs^  Zahnspitze  von  R^  ist  eine  Epicycloide,  Rollkreis  =  r, 
cfi  >  fuss  >  jBj  >  >  Hypocycloide,  >  >  > , 
CS2     >     spitze    >     i?2    >     >     Epicycloide,  >         >  > , 

cf^     >     fuss       1^     R2    >     >     Hypocycloide,        >         >  > . 
Ganze  benützte  Länge  der  Eingriffslinie  a  e ,  und  zwar  vor 
der  Centrallinie  a  c  von  der  Spitze  c  Si  des  getriebenen  i?i , 
und  hinter  der  Centrallinie   ce  von   der   Spitze  CS2  des  trei- 
benden Rades  R2  veranlasst. 

2.  Innerer  Eingriff  (Taf.  XI.  Fig.  2) : 

csi  Zahnspitze  von  jB^  ist  eine  Epicycloide,  Rollkreis  =  r, 
efi  y  fuss  y  Ri  >  y  Hypocycloide,  >  >  >, 
CS2  y  spitze  >  Äg  ^  ^  Hypocycloide,  >  >  > , 
cf2     y    fuss       >     1^2    >     >     Epicycloide,  >         >  >. 

Eingriff  wie  bei  1. 

3.  Zahnstange  mit  Getriebe  (J22  =  00 )  (Taf.  XI.  Fig.  1) : 

csi  Zahnspitze  von  Ri  ist  eine  Epicycloide,  Rollkreis  =  r , 

cfi     y    fuss      y    Ri   y      >    Hypocycloide,  >        >  >, 

CS2    >     spitze   >    J?2  =  ^  ist  eine  gemeine  Cycloide,    >        >  >, 
c/*2    >     fuss      y    i?2==oc   »     >  >  >  >         >  >. 

Eingriff  wie  bei  1. 
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II,  Die  Zahnfüsse  sollen  gerade  und  radial  werden.  Der 
leitende  Kreis  ist  stets  der  ßadkreis,  Die  EingriflFslinie  fällt 
mit  dem  Rollkreis  (Erzeugungskreis)  zusammen. 


1.  Aeusserer  Eingriff  (Taf.  XI.  Fig.  6) : 

c$x  Zahnspitze  von  jf?i  ist  eine  Epicycloide,   Rollkreis  ^2  =  ^  -^2  ? 

cfi     >     fuss      >    l?i   >      >     Hypocycloide,       >        ri=-^jBi, 

wird  gerade  und  radial, 
cs^  Zahnspitze  von  i?2  is^  ^^^^  Epicycloide,    Rollkreis  ri  =  -^  JBi , 

€/*2     >     fuss       >    jRg  >     >    Hypocycloide,        >        r2  =  ^iZ29 

wird  gerade  und  radial. 

Ganze  benützte  Eingriffslänge  ae,  und  zwar  vor  der  Cen- 
trallinie  ac  auf  dem  Kreise  r2  =  77-^21  benützt  von  der  Spitze 
csi  des  getriebenen  Rades  Bi  und  hinter  der  Centrallinie  ce 
auf  dem  Kreise  r^  =  ^r-  jBi  ,  benützt  von  der  Spitze  des  treiben- 
den  Rades  i?2- 

2.  Innerer  Eingriff  (Taf.  XL  Fig.  5). 

€$2  Zahnspitze  von  Äg  ist  eine  Hypocycloide,  Rollkreis  rj  =  -  JRi , 

cfi    y     fuss       >     JJi   >     >  >  >        fj  =  -  JRi , 

wird  gerade  und  radial. 

Ganze   benützte  EingrifFslinie  nur  vor  der  Centrallinie  ac 
1 
2 


auf  dem  Kreise  rj  =.  —  iJ^ ,  benützt  von  der  Spitze  des  getrie- 
benen Rades  JJg. 

Ein  radialer  gerader  Zahnfuss  von  i?2  kann  nicht  herge- 
stellt werden,  da  dieser  nur  eine  Ej)icycloide  sein  könnte,  und 
eine  solche  nie  eine  gerade  Linie  werden  kann.  Eine  radiale 
gerade    Zahnspitze    von    iJg   könnte    construirt    werden    mit 
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rj  :?=  -  R^  als  Roilkreis ;  die  entsprechende,  mit  dem  gleichen 

Rollkreis   erzeugte  Zahncurve   des  Zahnfusses  von  i?i  würde 
aber  dann  unterschnitten  und  für  die  Praxis  unbrauchbar. 


3.  Zahnstange  mit  Getriebe  (B^  =  oo)  (Taf.  XI.  Fig.  4) : 

csi  Zahnspitze  v.  i?i  ist  eine  Epicycloide,  RoUkr.  r2  =  ^  -B«  =  oc) , 

wird  daher  eine  Evolvente, 
cfi  Zahnfuss  v.  B^  ist  eine  Hypocycloide,  Rollkreis  fi  =-iJi, 

wird  gerade  und  radial, 
CS2  Zahnspitze  y.Bi  ist  eine  gem.  Cycloide,  Rollkreis  rj  =-^i?i, 

c  fi  Zahnfuss  v.  B2  ist  eine  Hypocycloide,  Rollkr.  r2  =  -^  jRg  =  00  , 
wird  daher  eine  gerade  zur  Zahnstange  senkrechte  Linie. 


B.  Die  Eingriffslinie  ist  eine  Gerade.  Evolventenvemahnung, 

Wenn   als  Eingriffslinie  eine   unter  dem  Winkel  a  gegen 
die  Centrallinie  geneigte  Gerade  angenommen  ist ,  so  sind  die 

entsprechenden  Zahncurven 
^^^-  ^2-  Evolventen ,  deren  Grund- 

kreise (JJi  sin  a  bezw.  B^ 
sin  «)  auf  folgende  Weise 
zu  finden  sind.  Ziehen  wir 
durch  den  Berührungspunkt 
zweier  Radkreise  die  Linie 
Wi  m^  unter  dem  Winkel  a 
gegen  die  Centrallinie  Oi  0^ , 
so  werden  (Fig.  82)  die  Senk- 
rechten OjWii  und02W2  von 
den  Mittelpunkten  der  Rad' 
kreise  auf  die  Linie  m^  m^ 
Radien  sein  zweier  an 
wii  m^  tangirender  Kreise, 
beziehungsweise 
rj  ==  Ol  wii  =  jRi  sin  a , 
f  j  =  02^12  =  JKj  sin  a . 
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Die  von  rj  und  r2  ?  als  den  Evoluten  kreisen,  construirten  Evol- 
venten werden  richtig  zusammen  arbeitende  Zahncurven  sein, 
und  können  daher  auch,  weil  die  Zahnevolvente  für  ein  ge- 
gebenes Rad  nur  von  dem  Evolutenkreis,  dessen  Grösse  aber 
nut  von  der  Neigung  der  Drucklinie,  nicht  aber  von  der  Grösse 
des  zugehörigen  zweiten  Rades,  abhängig  ist,  sämmtliche 
Evolventenräder  richtig  zusammen  arbeiten,  welchen  gleiche 
Neigung  der  Drucklinie  entspricht.  Weil  ferner  bei  gleicher 
Theilung  zweier  Räder  auf  dem  Theilkreise  diese  Theilung 
auch  für  beide  Räder  auf  dem  Evolutenkreise  gemessen  die- 
selbe ist,  und  die  Grösse   der   Evolutenkreise  nur  von   der 

Neigung  der  Drucklinie  abhängig 
ist,  so  können  auch  sämmtliche 
mit  Evolventenverzahnung  ver- 
sehene Räder  zusammenarbeiten, 
welche  gleiche  Theilung  auf  dem 
Evoluten-  oder  Grundpreise  haben. 
Rücken  die  Mittelpunkte  Oi 
und  O2  zweier  mit  Evolventen- 
zähnen versehener  Räder  (Fig.  83) 
auseinander,  so  wird,  da  die  Evol- 
venten und  somit  auch  die  Evo- 
lutenkreise dieselben  bleiben,  die 
an  den  letztern  tangirende  Ein- 
griifslinie  nti  m^  in  die  neue  Lage 
TMi'  W2'  gelangen,  in  welcher  sie 
die  Centrallinie  nicht  mehr  im 
Punkt  c,  sondern  im  Punkt  c'  durchschneidet.  Durch  den 
Punkt  c'  wird  aber  die  nunmehrige  Entfernung  der  beiden 
Drehungsaxen  0^  0^  wieder  in  dem  gleichen  Verhältniss  ge- 
theilt,  in  welchem  die  Halbmesser  der  Evolutenkreise  stehen, 
d.  h.  es  wird  jetzt  gelten : 


O2V 


>i 


"X 


Es  entstehen  somit  durch  die  Aenderung  in  der  Entfernung 
der  beiden  Radmittel  zwei  neue  Radkreise  (Theilkreise)  mit 
den  Halbmessern 

02'c'  =  i?2', 


und 


Oic'  =  i?i', 
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welche  aber  mit  den  vorhandenen  Evolventenzähnen  sich  voll- 
kommen richtig,  d.  h.  mit  gleicher  Peripheriegeschwindigkeit 
bewegen  können.  Daraus  folgt,  dass  zwei  mit  Evolventenzähnen 
versehene  Räder  ohne  Nachtheil  für  die  Bewegungsübertragung 
ihre  Entfernung  ändern  können,  selbstverständlich  nur  inner- 
halb der  Grenzen,  welche  durch  die  nöthige  Eingriffsdauer  und 
die  damit  in  Zusammenhang  stehende  Zahnlänge  gegeben  ist. 
Wie  bei  der  Triebstockverzahnung ,  so  zeigt  sich  auch  hier, 
dass  die  theoretisch  unendlich  lange  Eingriffslinie  für  praktisch 
ausführbare  Zahnformen  nur  bis  zu  einer  gewissen  Grenze  be- 
nützt werden  kann,  und  zwar  bei  äusserem  Eingriff  nur  die 
Strecken  zwischen  dem  Centralpunkte  c  und  den  Berührungs- 
punkten m^  und  m^  mit  den  Evolutenkreisen;  bei  innerem 
Eingriff*  und  Zahnstange  nach  der  einen  Seite  bis  zum  Punkte 
m^  des  kleineren  Rades,  während  nach  der  andern  Seite  der 
Centrallinie  der  Eingriff  auch  für  praktisch  ausführbare  Zahn- 
formen beliebig  weit  fortge- 


Fig.  84. 


führt  werden  könnte.  Es  folgt 
daraus  ein  Zusammenhang 
zwischen  dem  Halbmesser  des 
kleineren  von  zwei  zusammen- 
arbeitenden Rädern,  der  Nei- 
gung der  Drucklinie  und  der 
vorgeschriebenen  Höhe  der 
Zahnspitze  über  dem  Theil- 
kreise.  Diese  letztere  darf 
jedenfalls  nicht  grösser  sein 
als  62^1  (Fig.  84),  d.  h.  es 
muss,  wenn  dieselbe  durch  ein 
Vielfaches  der  Theilung  aus- 
gedrückt =5.^  wird, 


5^<&2  w?i 


sein.    Es  ist  aber 


J2?Mi  =  Ö2^Wi  —02b2  =  yo2C^+cml-{-2o2  c.cmi  cos«—  ^2^2  j 


=  fBl  +  Bl  cos« «  +  2  i?i  JS2  cos2  tt  —  B^, 


=  i?2  l/l  +  COS« 
Keller,  Constmcüonslehrt. 


y,+c„..[(|)'+.|]- 


B 


2 " 


9 
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Entwickelt  man  den  Wurzelausdruck  in  eine  Reihe,  wobei 
man  sich  mit  den  beiden  ersten  Gliedern  begnügt,  und  verein- 
facht, so  wird 

62^11=-^^  cos2«(^+2J. 
Setzt  man  hierin 


-"'-2.T' 

und 

7?        ^2^ 

so  rauss  mithin  gelten 

6*^  < 

|icos3.(|  +  2). 

Hieraus  wird  endlich  bei  gegebener  Spitzenhöhe  die  Minimal- 
Zahnzahl  sich  bestimmen  mit 

^  -  47r  1 


COS^Ci       ^l\o 


In  der  Regel  macht  man  5  =  0,3,  sowie  «  =  75°,  und  setzt 
man  z.  B.  ^=  1 ,  so  wird 

Zi>  18,56. 

Wäre   —^==0,   so   würde  für  den  Grenzwerth,  wenn  das 
Bad  mit  der  Zahnzahl  Z^  zur  Zahnstange  würde, 

Zi>28. 

Für  innere  Verzahnung  muss  der  Halbmesser  des  einen  Rades 
negativ  gesetzt  werden  und  würde  dann  auch 

^  -     4t  1 


cos2  a      ^      Z^ 
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Ist  das  Rad  B2  mit  der  Zahnzahl  Z^  das  grössere,  so  wird  für 
den  Grenzwerth  ^  =  1 

Zi  =  Z8>— -^0,3 


Gos«(^  '  2— r 

>  56 . 

Der  Zusammenhang  zwischen  der  Spitzenhöhe  und  der  Ein- 
grififslänge  ergibt  sich  aus  den  eben  entwickelten  Gleichungen, 
wenn  man  EiCoscc=l2  setzt.  I2  ist  dann  die  Länge  der  durch 
die  Zahnspitze  von  B2  benützten  Eingritfslinie=jP2  ^sin«  (§.23 
pag.  111).    Es  folgt  daher  aus 


5<<Aj??cos««(^  +  A), 


2 


<  (2)  <  sin«)»  (24-  +  ^). 


Mithin  resultirt 


1/     s  2R,R2  ,d,,^^1/      s  Z,Z2 

Dieser  Ausdruck  ist  jedenfalls  grösser  als  der  für  cyclische 
Verzahnungen  gefundene,  und  dauert  daher  bei  gegebener 
Spitzenhöhe  der  Eingriff  für  Evolventen-Zähne  länger  als  für 
Cycloiden-Zähne. 

Es  lassen  sich  nun  mit  Evolventencurven  folgende  Verzah- 
nungsarten ausführen. 

1.  Äeusserer  Eingriff  (Taf.  XII.  Fig.  6). 

csi ,.,  Zahnspitze  von  Bi  und  der  Theil  von 

c  /i ...  bis  an  den  Hilfskreis  r^ :  Evolvente  von  fj ,  die  weitere 

Fortsetzung  ist  radial, 
CS2 ...  Zahnspitze  von  B2  und  der  Theil  von 
c/'a ...  bis  an  den  Hilfskreis  r^:  Evolvente  von  ^2,  die  weitere 

Fortsetzung  ist  radial. 

9. 
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Der  Eingriff  geschieht  von  a  bis  e.  Zahnspitze  cSi  des 
getriebenen  Rades  benützt  die  Strecke  ac  der  Eingriffslinie 
vor,  und  Zahnspitze  csi  des  treibenden  Rades  benützt  die 
Strecke  ce  der  Eingriffslinie  hinter  der  Centrallinie. 

^.  Innerer  Eingriff  (Taf.  XII.  Fig.  5). 

csi ,,,  Zahnspitze  von  jBi  und  der  Theil  von 

c/i ...  bis  an  den  Hilfskreis  r^ :   Evolvente  von  r^ ,  weitere 

Fortsetzung  radial, 
c $2  und  cf2  ...  ganzer  Zahn  von  R2 :  Evolvente  von  rg . 

Eingriff'  endigt  bei  e,  wo  die  Eingriffslinie  an  dem  Hilfs- 
kreise tangirt.  Zahnspitze  csi  des  getriebenen  Rades  benützt 
die  Strecke  ac  vor,  und  Zahnspitze  CS2  des  treibenden  Rades 
benützt  die  Strecke  ce  hinter  der  Centrallinie. 

3.  Zahnstange  und  Getriebe  (Taf.  XII.  Fig.  4). 

csi  und  c/i ...  wie  sub  2., 

c $2  und  cf2 .,.  ganzer  Zahn  von  ^2  •  ^^^^  zur  Eingriffslinie 
senkrechte  Gerade. 

Eingriff  endigt  bei  e ,  wo  die  Eingriffslinie  an  dem  Hilfs- 
kreise tangirt  u,  s.  w.  (wie  sub  2.). 


§.  27.   Arbeitsverlust  beim  Räderbetrieb. 

Die  beim  Räderbetrieb  auftretenden  Widerstände  sind  ver- 
anlasst vornehmlich  durch  Zahnreibung,  welche  in  zweifacher 
Weise  entsteht,  und  zwar  a.  durch  das  relative  Schleifen  der 
Radgrundformen  längs  der  Zahnrichtungen  und  b.  durch  das 
Schleifen  zweier  Zahncurven  auf  einander.  Die  Ebene,  in 
welcher  die  letztere  Bewegung  vor  sich  geht,  ist  normal  zu 
der  Richtung  der  erstgenannten  Bewegung.  Was  das  relative 
Schleifen  längs  der  Zahnrichtungen  anbelangt,  so  ist  dessen 
Geschwindigkeit  entwickelt  worden  (§.  19  pag.  84)  mit 


cosc« 


Digitized  by 


Google 


133 


Setzt  man  hierin 


sowie 


80  wird 


c«  =  (Ä  — <^2), 
s  =  Ew2  sin(J2 , 


isinrf 
tg(J2  =  r=^ 


l  +  icosd' 


o      EWiSind             1 
o  = r —  • 


cos/Sg      -  _  .cos(dj:/?2)^ 

"^  cos  ß2 

Hierin  ist  zu  setzen  (Gleichung  8.  pag.  85) 

—  COs(d±ß2)_r2W2_r2    1 
""        cos/Sg  ^1  %      ri     i' 

sowie 

und  ergibt  sich  hieraus 

sind 


8  =  Wi  Ti 


cos/?2 


als  die  Geschwindigkeit  des  relativen  Schleifens  längs  der  Zahn- 
richtungen. Mit  der  gleichen  Geschwindigkeit  S  ist  auch  die 
aus  dem  Normaldrucke  N  gegen  die  Zahnrichtungen  hervor- 
gehende Reibung  ^^  zu  überwinden,  während  gleichzeitig  die 
Geschwindigkeit  des  Angriffspunktes  der  Kraft  P,  auf  den  Um- 
fang des  Kehlkreises  Vi  reducirt,  =ritVi  und  diejenige  für  die 
Kraft  Q,  auf  den  Umfang  des  Kehlkreises  rg  reducirt,  =  rg  W2 
zu  setzen  ist.    Wir  haben  somit  die  Gleichung: 

Pwi  ri  =  Qw2r2  +  NiuS, 

sin(J 


=  Qw2r2-\-NjiA Wi  ri 


C0S/?2 


Da  wir  vorläufig  von  der  Existenz  der  Zahncurven  absehen, 
so  lässt  sich  für  die  auf  das  Rad  rg  wirkenden  Kräfte  Q^  N 
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und  Nfi  bei  einer  unendlich  kleinen  Drehung  dqpg  ^^^^  ^^^ 
Principe  der  virtuellen  Geschwindigkeiten  setzen: 

Qr^d(p^  —  Nr^  d  q).^  cos  ß^  -\-  N  iAr^d(p^^mß^  =  0 , 

woraus 

N= ^     .       . 

COS  /?2  —  i"  sm  ß^ 

Setzen  wir  ferner 

_  cosCd  +  z^o) 

^    ^      T-    1    1       COS /Ja 

so  wird 

'   |cos(3  +  /g,)  .sind  1  j 

^1      cos/?2  cos/Jg    cos /92  — /" sin /Jg ' 

Für  den  in  der  Regel  eintretenden  Fall  d  =  90°  wird  die  auf 
den  Umfang  von  rj  reducirte  zum  Betriebe  nöthige  Kraft 

^1  sin  ß^  cos  /?2 + jM  cos » 1^2  | 
^  1  cos  2  /Jg  —  iM  sin  /52  cos  /92 1 ' 

wobei  mit  «  =  tg  ^  der  Reibungscoefficient  ^  der  Tangente  des 
Reibungswinkels  g  gleichgesetzt  wurde. 

Ein  Betrieb  kann  überhaupt  nicht  mehr  stattfinden,  wenn 
P=co  wird,  für  /Jg  +^  =  90^  d.  h.  wenn  an  dem  getriebenen 
Rade  ^2  die  Zahnrichtung  gegen  die  Richtung  der  Radaxe  um 
den  Winkel  ß2  =  90°  —  o  abweicht. 

Eine  zweite  Art  von  Reibungswiderständen  entsteht  da- 
durch, dass  je  zwei  zusammenarbeitende  Zähne  nicht  in  rein 
rollendem  Contacte  sind,  sondern  auch  auf  einander  schleifen ; 
eine  Erscheinung,  welche  sich  zunächst  dadurch  begründet, 
dass  zwei  zusammenarbeitende  Zahncurven  nicht  von  gleicher 
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Länge  sind,  und  das  Schleifen  mithin  durch  eine  Länge  gleich 
der  Differenz  der  bei  einem  completen  Eingriff  benützten 
Bogenlängen  der  beiden  Zahncurven  geschieht. 

Dieser  Widerstand  entsteht  durch  den  Normaldruck  N 
zwischen  den  Zahncurven,  in  Folge  dessen  eine  Reibung  Nf,i 
entsteht,  zu  deren  Ueberwindung  eine  Arbeit  Nuv  aufge- 
wendet werden  muss,  wenn  v  die  Geschwindigkeit  des  relativen 
Schleifens  ist.  Die  relative  Bewegung  des  Rades  JRi  gegen  das 
Rad  jRg?  uiid  daher  auch  der  mit  dem  Rade  B^  verbundenen 
Zahncurve  gegen  die  Zahncurve  des  andern  Rades  R^^  ist  eine 
Rotation  um  eine  Momentanaxe,  deren  Abstände  von  den 
beiden  primitiven  Drehungsaxen  den  zugehörigen  Winkel- 
geschwindigkeiten umgekehrt  proportional  sind.  Die  Winkel- 
geschwindigTceit  dieser  relativen  Bewegung  ist  gegeben  durch  *) 


Fig.  85. 


Ist  (Fig.  85)  in  der  Ebene 
einer  Zahncurve  der  mo- 
mentane Conflictpunkt  bei  b 
in  der  Entfernung  cb  =  Ii 
von  dem  Momentancentrum 
c,  so  ist  die  zur  Ueber- 
windung des  dem  Normal- 
drucke N  im  Conflictpunkte 
entsprechenden  Reibungs- 
widerstandes N/it  aufzuwen- 
dende Arbeit: 


21 


==N^ikW^NfiW,B,(^^T^)h. 


Wir  haben  somit  die  Gleichung  für  die  producirten  und  con- 
sumirten  Arbeitsgrössen 


*)  Diese  Gleichung  wird  erhalten,  wenn  in  Gleichung  (§.  19  pag.  83) 


W==  J/wl  +  tü|  ^  2  to^  «Pg  cos  S 


S  =  0  gesetzt  wird. 
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Hieraus  ergibt  sich  die  auf  den  Umfang  von  E^  reducirte, 
zur  üeberwindung  der  Zahnreibung  benöthigte  Kraft 

Der  Normaldruck  bestimmt  sich  wieder  nach  dem  Principe  der 
virtuellen  Geschwindigkeiten  für  die  auf  das  Rad  JRj  wirken- 
den Kräfte  Q ,  N  und  Nfji  durch 

QWiTi  —  N(o2  m^)  fc^  +  Nft  (p^  c^)  m?»  =  0 , 
A7_  6^2  


itgsm« 

—  ^(-^2 

cosc«  — 

-h)' 

Q 

sin«  —  ulcosa- 

bJ 

wofür  wir  setzen  dürfen 

N= 

_  Q 

sine« 

Mithin  wird 

F=Oii( 

1  _  r 

\  ^ 

Diese  zur  Üeberwindung  der  Zahnreibung  nöthige,  auf  den 
Halbmesser  Bi  bezogene  Kraft  legt  bei  einer  unendlich  kleinen 
Drehung  des  Rades  Bi  den  unendlich  kleinen  Weg  dSi=Bid(fi 
zurück,  und  ist  der  mittlere  Werth  derselben  lür  eine  endliche 
Drehung 

fFdSi  /  1        1  \  /  Sn^^^^ 

Die  Länge  Zj  ist  variabel ,   wird ,  wenn  ^  ==  0   (für  den 
Moment  der  Berührung  in  der  Centrallinie)  ebenfalls  ==  0,  und 
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wächst  bis  zum  Ende  des  Eingriffs.  Die  Abhängigkeit  zwischen 
li  und  qpi  ist  bei  den  verschiedenen  Verzahnungsarten  ver- 
schieden. 

1.  Reibung  hei  Evolventen-Versahnungen, 

Hier  ist  I^  zugleich  auch  die  benützte  Länge  der  Eingriffs- 
oder Erzeugungslinie,  und  zwar  gilt  (siehe  §.  23  pag.  111) 

?i  =  ri  (fi  =  jRj  sin  c^ .  5pi  . 
Mithin  wird 

und  das  unbestimmte  Integral 

Die  Grenzen  für  Ri  cpi  sind :  i^i  ^i  =  0  für  den  Anfang  des 
Eingriffes  in  die  Centrallinie  und  Ri(pi=pt  (ein  Vielfaches 
der  Theilung)  für  das  Ende  des  Eingriffes,  also  wird  endlich 

2.  Reibung  bei  den  eyelischen  Verzahnungen. 

Fig.  86.  Hiebei  ist  zu  setzen 

(Fig.  86)     , 

?i  =  2risin^, 
und 
8inß  =  sin(90°— ^\ 

=  cosf-. 
Mithin  wird  nun 
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Setzen  wir  wegen  des  thatsächlich  kleinen  Werthes  von 
■^pi  statt  tg-^  den  Bogen  ^  und  ^i  t//i  =  i?i  9)1  (siehe  §.  23 
pag.  108),  so  wird  nun 

1  _  1  \  J?i  ffpiäcf^ 


^-=^4wMJ^ß 


und  bei  unbestimmter  Integration 

Die  Grenzen  für  B^  (pi  sind  wieder  i^i  ^i  =  0  für  den 
Beginn  des  Eingriffes  in  der  Centrallinie  und  R^  (p^  =pi  t 
(ein  Vielfaches  der  Theilung)  für  das  Ende  des  Eingriffes, 
also  ist  endlich 


J'.=|<2m<(-^;+^). 


Dieser  Ausdruck  ist  der  Form  nach  der  gleiche  wie  jener 
für  Evolventenzähne.  Der  Werth  desselben  resultirt  aber  je 
nach  der  Zahnform  sehr  verschieden,  weil  die  Länge  der  Ein- 
griffsdauer pi  t  für  die  verschiedenen  Verzahnungsarten  sehr 
verschieden,  z.  B.  besonders  bei  Evolventenzähnen  bedeutend 
grösser  als  bei  Cycloidenzähnen  ist,  und  bei  letztern  auch  mit 
der  Grösse  des  Erzeugungskreises  sich  ändert. 

Führt  man  statt  der  Halbmesser  die  Zahnzahlen  ein,  so 
erhält  man 


Fm  =  Qi^Pi7r\^2-+z')' 


Jedenfalls  zeigt  es  sich,  dass  diese  Zahnreibung  mit  zu- 
nehmender Rädergrösse  und  Zahnzahl  geringer  wird,  und  auch 
bei  innerem  Eingriffe,  für  welchen  die  obern  Vorzeichen  gelten, 
günstiger  wird  als  bei  äusserem. 
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Es  wurde  bisher  nur  der  Eingriff  auf  einer  Seite  der  Cen- 
trallinie  berücksichtigt,  und  damit  angenommen,  dass  die  Zahn- 
curven  nur  auf  einer  Seite  des  ßadkreises  liegen.  Der  Gesammt- 
widerstand  TF",  welcher  aus  der  Reibung  zweier  ganzer  aus 
Kopf  und  Fuss  bestehender  Zähne  entsteht ,  entspricht  einem 
Eingriffe  =Pit  vor,  und  einem  solchen  =^2^  hinter  der 
Centrallinie. 

Ist  nun  jp=j?i+P2?  ^^^  daher  p^  die  ganze  Eingriffsdauer, 
so  wird 

und  die  entsprechende  Arbeit  für  die   ganze  Eingriffsdauer 
eines  Zahnpaares 

Ist  Zi  die  Anzahl  der  Zähne  von  i?i,  so  ist  Zit  der  Rad- 
umfang, und 

—1^  ==  -^  die  Anzahl  der  ganzen,  einer  Umdrehung  des  Rades 

Bi  entsprechenden  Eingriffe,  so  ist 

—  21   die  totale   auf  Ueberwindung  der  Zahnreibung  aufzu- 
wendende Arbeit  bei  einer  Umdrehung  von  JBi  und  endlich 

—  21  ^  die  Reibungsarbeit  per  Secunde. 

Denkt  man  sich  ein  Zähnepaar  entlastet  in  dem  Augen- 
blick, wenn  ein  folgendes  Paar  in  Conflict  kömmt,  so  findet  der 
die  Reibung  veranlassende  Eingriff  für  jedes  Zähnepaar  nur 
durch  eine  Theilung  statt ,  und  ist  dann  zu  setzen  mit  ^  =  1 
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Da  in  diesen  Formeln  unter  Bi  bezw.  iJg  stets  der  Halb- 
messer der  Zahnconstructionskreise  gemeint  ist,  dieser  aber 
bei  conischen  Rädern  grösser  als  der  Halbmesser  des  Kreis- 
schnittes der  Conusbasis  ist,  so  folgt  daraus,  dass  bei  coni- 
schen (wie  auch  bei  allen  anderen  nicht  cylindrisch  gestalteten) 
Rädern  die  aus  dem  Eingriffe  zweier  Zahncurven  hervor- 
gehende Reibung  kleiner  ausfällt  als  bei  cylindrischen  Rädern. 
Bei  allen  jenen  Rädern,  bei  welchen  sich  auch  ein  Reibungs- 
widerstand in  Folge  des  Schleifens  längs  der  Zahnrichtungen 
ergibt,  sind  die  beiden  sich  ergebenden  Widerstände  zu  com- 
biniren,  wenn  nicht,  wie  bei  den  Schraubenrädern,  der  aus  der 
Zahncurvenreibung  hervorgehende  Widerstand  gegen  den  Wider- 
stand des  Schleifens  längs  der  Zahnrichtungen  so  gering  ist, 
dass  er  neben  dem  letzteren  vernachlässigt  werden  kann. 

Die  Abnützung  (normal  gemessen)  ist  direct  proportional 
dem  specifischen  (Flächen-)Druck  und  der  Geschwindigkeit, 
mit  welcher  zwei  auf  einander  schleifende  und  daher  sich 
abnützende  Körper  übereinander  hinbewegt  werden.  Die  nor- 
male Abnützung  wird  mithin  bei  Zahncurven  der  Reibungs- 
arbeit direct  proportional  gesetzt  werden  können,  und  würde 
dieselbe  für  jede  Zahnstelle  constant  bleiben,  wenn  der  Zahn- 
druck und  die  Geschwindigkeit  der  relativen  schleifenden 
Bewegung  constant  bliebe,  was  aber  nach  dem  Vorhergehenden 
bei  keiner  Verzahnungsart  vollkommen  der  Fall  ist.  Bei  Evol- 
ventenverzahnungen bleibt   der  Zahndruck  wegen   N=^r^ 

(siehe  pag.  136)  allerdings  constant,  doch  ist  die  Geschwindig- 
keit variabel,  bei  cyclischen  Verzahnungen  sind  beide  Grössen 
veränderlich. 

Um  den  specifischen  (Flächen-)Druck  möglichst  gering  zu 
machen,  wird  eine  grosse  Zahnbreite  angewandt  werden  und 
die  beiden  zusammenarbeitenden  Curven  in  ihren  Krümmungen 
möglichst  übereinstimmen  müssen,  da  nur  dann  anzunehmen 
ist,  dass  die  theoretisch  nur  in  einem  Elemente  sich  berühren- 
den Curven  in  Folge  einer  durch  den  Zahndruck  entstehenden 
Abplattung  sich  durch  eine  grössere  Ausdehnung  einander 
anschmiegen.  Aus  diesem  letztern  Grunde  wird  bei  convex- 
concaver  Berührung,  wie  sie  bei  cyclischen  Curven  erscheint, 
die  Druckvertheilung  auf  eine  grössere  Fläche  statthaben, 
als  bei  convex-convexer  Berührung,  welche  bei  äusserer  Evol- 
venten- und   Triebstockverzahnung  sich  findet,    und    daher 
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wieder  die  Abnützung  bei  äusserem  Eingriffe  mit  Evolenten- 
Zahncurven  ungünstiger  ausfallen  als  mit  Cycloiden-Zahn- 
curven. 


V.  CONSTßüCTIVE  AUSFUHRUNG  DER  ZAHNRÄDER. 

§.  28.    Bestimmung  der  Zahndimensionen. 

Man  unterscheidet: 

Zahnbreite:  die  Länge  der  Zahnberührung,  senkrecht 
gemessen  zum  Zahnconstructionskreise, 

ZahnstärJce:  die  Dicke  des  Zahnkörpers,  aufgetragen  auf 
der  Peripherie  des  Zahnconstructionskreises ; 

Zahnhöhe:  die  Höhe  des  Zahnkörpers,  aufgetragen  in  der 
Richtung  des  Radius  des  Zahnconstructionskreises. 

Der  senkrecht  zur  Zahnmittellinie  wirkende  Druck  (Theil- 
rissdruck,  Umfangskraft)  zwischen  zwei  Zähnen  zweier  in  ein- 
ander eingreifender  Räder  wirkt  daher  auch  in  der  Ebene 
der  Zahnconstructionskreise.  Die  Bestimmung  der  Zahn- 
dimensionen muss  nach  zweierlei  Gesichtspunkten  geschehen, 
nämlich  mit  Rücksicht  auf  Festigkeit  der  Zähne  gegen  die 
einwirkende  Inanspruchnahme  auf  Biegung,  und  mit  Rück- 
sicht  auf  einen    zulässigen  Werth    des    specifischen  Druckes 

zwischen  den  sich  berührenden 
Zahnflächen.  Nimmt  man  in 
erster  Hinsicht  vorerst  auf  die 
möglichst  nachtheilige  Inan- 
spruchnahme eines  Zahnes  Be- 
dacht, so  wird  diese  dann  ein- 
treten, wenn  der  vom  anderen 
Zahne  ausgeübte  Druck  nur  an 
einer  äussersten  Spitze  auf  den 
ersteren  Zahn  einwirkt. 

Man  betrachtet  dabei  mit 
Vernachlässigung  der  krummlinigen  Zahnform  den  ganzen 
Zahnquerschnitt  als  rechteckig  und  den  Zahn  somit  als  ein 
zur  Ebene  des  Zahnquerschnittes  senkrechtes  Prisma  (Fig.  87) 

von  der  Stärke  ad  =bc  =  cc^ 
1  1  Höhe  ab  =  dc  =  y^ 
>      1     Breite  aa^^=bb^=ß. 
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Ein  auf  die  Ecke  bei  b  wirkender  Druck  sucht  diese  Ecke 
nach  der  Fläche  aefd  abzubrechen  und  ist,  wenn  hg  senk- 
recht zu  ae  gezogen   wird,   P  .bg  das  Moment  der  äussern 

Kraft,  gleichzusetzen  ==-^  acad^.k 

Es  folgt  somit  wegen 

bg  =  ah, sing), 

und  a  6  =  a  e .  cos  qp , 

P. a e . sin qp . cos g)  =  -^  ae,ad^,kj 

sin2y_  1 
J^—^ 6  ""  ^' 

Ein  Maximalwerth  für  sin  2  g)  und  folglich  auch  für  das 
Biegungsmoment  resultirt  bei  sin  2  gp  ==  1 ,  d.  h.  bei  q)  =  45°, 
und  wird  dann 

«=l/?-=i,vs2y| .) 

Denkt  man  sich  hingegen  zwei  Zähne  nach  ihrer  ganzen 
Zahnbreite  sich  berührend,  so  wird  unter  Voraussetzung  eines 
gleichförmig  über  die  ganze  Zahnbreite  vertheilten  Druckes 
die  nachtheiligste  Inanspruchnahme  eintreten,  wenn  der  Druck 
auf  die  ganze  äusserste  Kante  b  bi  wirkt  und  den  Zahn  nach 
seiner  ganzen  Anhaftungsflächö  a  «i  d  di  abzubrechen  strebt. 
Die  Festigkeitsgleichung  heisst  dann: 

P.ab  =  -^  aai.adKJc^^ 
oder  mit  ab  =  y=1^6a^ 

«-^y|Ki ^) 

Es  ergibt  sich  hieraus  die  Anstrengung  des  Zahnes  an 
seiner  Wurzel  unter  Voraussetzung  gleichförmig  vertheilten 
Druckes  mit 
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In  der  Praxis  bestimmt  man  die  Zahnstärke  in  der  Regel 
durch  die  Theilung  t,  wobei  dann  auch  a  gegeben  ist  durch 

die  Relation  —  =  2,1,  und  findet  sich  als  Durchschnittswerth 
a 

t=lj8yp~, 3a) 

also  auch  a  =  0,85yp, 

woraus  bei  Vergleich  mit  Formel  1.  und  2.  resultiren  würde 

4  =  4,16, 

und  k^  =  4,16 .  3  .  ^  =  12,48  ^ . 

P  P 

Hieraus  ergibt  sich,  dass  bei  gleichmässig  stattfindender  Auf- 
lage die  Anstrengung  geringer,   d.  h.   die  Sicherheit  grösser 

wird  mit  zunehmendem  Breitenverhältniss  — ,    und    dass    für 

o 

den  Werth  —  =  3  die  nach   unserer  Formel  3  a.   gerechneten 

Zähne   gleiche  Sicherheit  bieten   gegen   das  Abbrechen   einer 
Zahnecke,  wie  auch  der  ganzen  Anhaftungsfläche. 
Es  wird  nun  für 

l-=       1       1,5      2      2,5        3        4         5         6         7         8 
a 

kl  =  12,48  8,32  6,24    4,99    4,16    3,12    2,50     2,08     1,78  1,56 

Das  Breitenverhältniss  wird  grösser  angenommen  mit  grösser 
werdenden  Rotationsgeschwindigkeiten,  und  es  muss  auch  ganz 
naturgemäss  erscheinen ,  dass  bei  schneller  laufenden  Rädern 
mit  Rücksicht  insbesondere  auf  vorkommende  Stösse  und  auf 
die  durch  Abnützung  entstehende  Verschwächung  der  ursprüng- 
liche Sicherheitsgrad  höher  angenommen  wird.  Bei  Bestim- 
mung des  Breitenverhältnisses  ist  aber  auch  zu  berücksichtigen, 
dass  der  specifische  Druck  eine  gewisse  Grenze  nicht  über- 
schreite ,  welche  mit  zunehmender  Umfangsgeschwindigkeit 
niederer  gesetzt  wird.  Diese  letztere  selbst  schwankt  in  der 
Regel  zwischen  v=l'^  (bei  Zahnkränzen  und  Zahngetrieben 
von  Wasserrädern)  und  12™.  Nur  selten  werden  höhere  Um- 
fangsgeschwindigkeiten bis  zu  20™  angenommen.  Man  nimmt 
dabei  das  Breitenverhältniss  gut  nach  der  Formel 
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a 
mithin  für 

v=  2       4       6        8       10     12      14     16      18     20  Mtr. 

-^  =  4,0     5,1     5,8    6,4     6,9     7,3     7,7     8,1     8,4     8,7 

Als  Durchschnittswerth  kann  genommen  werden: 

—  =  4  für  Maschinen  mit  langsamer  Bewegung,  insbesondere 
für  alle  von  Hand  aus  bewegten  Aufzüge,  Drehscheiben, 
Pressen  etc.  {Krahnräder)^ 

-£^  =  6  für  schneller  laufende  Maschinen,  insbesondere  für  alle 
a 

Transmissionen  und  feineren  Arbeitsmaschinen  {Trieh- 

werkräder), 

Sämmtliche  hienach  berechneten  Räder  aber  bieten  gegen 
das  Abbrechen  einer  Zahnecke  gleiche  Sicherheit  (Ä  =  416); 
daher  für  Räder,  welche  ganz  ausserordentlichen  Stössen  und 
Erschütterungen ,  Einwirkung  von  bedeutenden  lebendigen 
Kräften  (etwa  herrührend  von  in  Bewegung  befindlichen 
Schwungmassen,  wie  z.  B.  bei  Walzwerken)  ausgesetzt  sind, 
auch  bei  grösserer  Sicherheit  genommen  werden  kann: 

/,  =  2,0  bis  2,2  KP; 

Endlich  kann  auch  bei  solchen  Rädern,  welche,  wie  es 
oft  bei  Lasten-  und  Schleusenaufzügen  etc.  der  Fall  ist,  nicht 
in  continuirlichem  Betriebe  stehen,  oder  nur  ganz  selten  in 
Betrieb  kommen,  bei  geringerer  Sicherheit  gegen  Bruch  und 
Abnützung  der  Werth  von  t  kleiner  genommen  werden,  bis  zu 

t=l,2yR 

Die  Kraft  P,  ümfangskraft,  ist  nur  selten  direct  gegeben, 
weit  öfter  das  durch   die  Welle  übertragene  Torsionsmoment, 

oder  der  sogenannte  Leistungsquotient  —  =  er  es  ar  e 


n       Umdrehungen  p.M. ' 
wofür  die  bekannten  Relationen  existiren : 

p M Torsionsmoment 

E      Radhalbmesser  ' 
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und 

Jf=716200-. 
n 

Wir  erhalten  daher  neben  obiger  Formel  3  a.  noch 


^=1506|/-.i 3c) 


Setzt  man  hierin 


oder 


2JRt» 
-60-  =  ^' 


JRw  =  — '—  (wobei  v  in  Millimetern  ausgedrückt  ist), 
SO  erhält  man: 

.-4874  yf 

Ist  V  in  Metern  ausgedrückt,  so  wird 

^=15,41  ]/- 3d) 

Da  es  mitunter  bequem  ist,  bei  der  Bestimmung  der  ßad- 
abmessungen  von  der  Zahnzahl  auszugehen,  müssen  die  For- 
meln 3  &.  und  3  c.  noch  weiter  umgestaltet  werden,  indem  man 

Zi 
in  denselben  i?  =  ^r—  setzt  und  wird  demnach 

3 

<  =  2,7l|/^, 3c) 

3    

<  =  242,5|/f4, 30 

Keller,  Con»truetion$lehre.  10 
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Eine  weitere  Formel  endlich  ist  zu  erhalten  aus  der  Com- 
hination  von  Gleichung  Se,  mit  der  Gleichung  für  eine  zuge- 
hörige schmiedeiserne  Torsionswelle  (pag.  23),  nämlich 

d  =  l,36Vjr. 
Es  ergibt  sich  hieraus: 

8 


t  =  2d]/y    3^) 


Bei  der  Entscheidung,  welche  dieser  7  Formeln  im  speciell 
gegebenen  Falle  zu  wählen  ist,  wird  die  anzuwendende  Räder- 
gattung und  die  Art  des  Betriebes  maassgebend  sein. 

Bei    derjenigen    ßädergattung ,    den    Krahnrädern,    für 

welche  wir  oben   -  im  Mittel  =  4  angenommen  haben,  werden 

Rücksichten  auf  Raum-  und  Kostenersparung  Veranlassung 
sein,  mit  den  Zahnzahlen  auf  ein  möglichstes  Minimum  herab- 
zugehen, und  zwar  dabei  wegen  der  meistens  sehr  starken 
Uebersetzungen  die  Zahnsahl  des  Jdeinern  von  zweien  zu- 
sammenarbeitenden Rädern  anzunehmen.  Auf  diese  Weise 
erhalten  die  Räder  allerdings  auch  ziemlich  grobe  Theilung, 
und  wird  in  Folge  dessen  die  Eingriffslinie  sehr  lange  benützt, 
die  übertragene  Umfangskraft,  wenigstens  bei  cyclischen  Ver- 
zahnungen, sehr  inconstant,  und  daher  die  Gangart  unruhig, 
auch  die  Reibung  wegen  des  längern  Eingriffs  grösser;  aber 
diese  Nachtheile  sind  für  jene  Krahnräder  von  geringerer 
Wichtigkeit  als  insbesondere  eine  compendiöse  Anordnung. 
Für  die  andere  Classe  von  Zahnrädern,   Triebwerkräder ^ 

bei   welchen    -  im  Mittel  =  6  angenommen  wird,  steht  unter 
cc 

allen  Momenten  eine  ruhige  gleichmässige  Gangart  obenan, 
und  wird  diese  durch  kurzen  Eingriff  und  daher  constanten 
Zahndruck  zu  erzielen  sein. 

Ein  kurzer  Eingriff  wird  durch  geringe  Zahnhöhe,  und 
diese  durch  eine  feine  Zahntheilung  erlangt,  und  daher  endlich, 
um  letzteres  zu  erreichen,  der  Hebelarm  E  des  Torsionsmo- 
mentes M  möglichst  gross  genommen  werden  müssen.  Es 
werden  damit  allerdings  die  Räder  etwas  grösser  und  dieselben 
auch  mehr  Zähne  erhalten  als  die  Krahnräder,   aber  es  wird 
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zugleich  sowohl  durch  den  geringeren  Zahndruck,  als  auch 
in  Folge  des  kürzeren  Eingriffes  Reibung  und  Abnützung 
geringer. 

Wir  nehmen  hier  zweckmässig  B  mindestens  =  6  d  für  das 
grössere  der  beiden  zusammenarbeitenden  Räder,  und  können 
diesen  Halbmesser  am  besten  bestimmen,  mit  Rücksicht  auf 
die  anzuordnende  Uebersetzung,  durch  die  Formel 

grössere  Umdrehungszahl 


^obei    i  =  Uebersetzungszahl, 


kleinere  Umdrehungszahl 


Nachdem  auf  diese  Weise  bei  Krahnrädern  das  kleinere, 
bei  Triebwerkrädern  das  grössere  Rad  bestimmt  ist,  folgt  das 
andere  nach  der  Formel 

JJ2 '^h 

Ol      W2 ' 

Ist  aber  die  Entfernung  E  der  beiden  Axen  gegeben,  so 
sind  damit  bei  gegebener  Uebersetzungszahl  auch  die  beiden 
Radhalbmesser  gegeben,  und  können  dieselben  nicht  mehr, 
'ebensowenig  als  die  Zahnzahlen,  nach  Belieben  angenommen 
werden.   Hier  ist  zu  setzen: 

Avoraus 

^  1-f-*  ^  ^l-+-t     ^ 

Bei  anderen  Materialien  werden  mit  Rücksicht  auf  andere 
Festigkeitscoefficienten  auch  die  Zahnstärken  nach  anderen 
Formeln  berechnet  werden  können,  und  kann  für  Schmiede- 


^         7ii        1 
*)  Das  Verhältniss  der  Zahnzablen  ^  =  ^  =  —  rauss  natürlich  stets 

ein  echter  Bruch  sein,  und  daher  eine  als  Decimalbrnch  gegebene  ueber- 
setzungszahl -r  mit  grösstmöglicher  Annäherung  in  einen  echten  Bruch 

verwandelt  werden. 

10. 
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eisen-  0,7,  für  Holzzähne  1,4  der  aus  obigen  Formeln  resul- 
tirenden  Zahnstärke  genommen  werden.  Es  würde  mithin  bei 
Eingriff  von 

Schmiedeisen  in  Schmiedeisen  ttg=OJag-\'OJag'}-0^lag=l^bag  , 

>  >  Gusseisen        t^g  =0,7 ag -4-      ag-\'0^lag=lfiag  ^ 

Gusseisen       >         >  tgg=      ag-^r      ag-\'0y\ug=2^\agj 

>  1  Holz  tgn-=      £/y  +  l,4e^j,-f"Öjl^i?=2,5ßj^ . 

Hiebei  ist  aber  zu  bemerken,  dass  man  insbesondere  bei 
rascher  laufenden  Rädern  Uh  auch  schwächer  als  1,4  Ug  findet, 
bis  zu  dem  kleinsten  Werthe  au  =  Ug,  Im  letzteren  Falle  würde 
dann 

igU  =   2,1    ag    =   2,1    Uk    =    tgg  . 

Es  ist  hiebei  Ug  der  gusseiseme  Zahn,  und  jederzeit  ein 
Spielraum  von  0,1  Ug  angenommen,  welcher  jedoch  bei  vollen- 
deter Bearbeitung  der  Zähne  auch  geringer  angesetzt  werden 
darf. 

Bei  der  praktischen  Verzeichnung  der  Radzähne  trägt  man 

mit  dem  Zirkel  die  Sehne  s  der  auf  dem 

Fig.  88.  Theilkreise  aufzutragenden,  als  Bogen  ge- 

•VK     dachten    Theilung    t    auf;     die    Relation 

I      zwischen  diesen  beiden  Längen  ist  gegeben 

-i"*    mit  Bezug  auf  Fig.  88  durch 


-Z^-* 


—  s  =  6a  =  aa  =  itsm-y  -^  , 


s  =  2  J2  sin  ^  , 


0  p 
während  oben  gesetzt  wurde  ^  =  —  -.    Die  beiden  Formeln 

werden  identisch,  und  s  =  t^  wenn   wir  so   geringe  Zahnthei- 

lungsbogen  -^-  haben,   dass  wir  statt  des  sinus   den  Bogen 

setzen  dürfen,   was   allerdings   erst  bei  Zahnzahlen  über  20 
gut  eintreten  kann. 
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§.  29.    Cylindrische  Räder  mit  geraden  Zahnmittellinien. 

Hier  gilt  (§.  19  pag.  88) 

R2 ^ ^ 

d.  h.  die  Radhalbmesser  stehen  in  umgekehrtem  Verhältnisse 
zu  den  Umdrehungszahlen,  und  (§.  20  pag.  97) 


==-82 1 


^2 


d.  h.  die  Radkreise  sind  auch  Zahnconstructionskreise. 

a.  Zahnkranz,  Da  hier  der  Zahnconstructionskreis  mit 
dem  zur  Axe  senkrechten  Kreisschnitt  der  cylindrischen  Rad- 
form übereinstimmt,  so  liegen  hier  die  Zahnquerschnitte  in 
demselben  Kreisschnitt,  und  die  darauf  senkrechte  Zahnbreite 
ß,  mit  der  Länge  der  gemeinsamen  Berührungslinie  überein- 
stimmend, wird  nach  der  Cylinder-Erzeugenden  aufgetragen. 
Die  gesammte  Zahnhöhe  y=^l,6a  wird  in  der  Regel 

3 
zu—  y=  ca.  0,65  a=  ca.  0,3 <  über, 

4 
zu  y  7  =  ca.  0,85  a  =  ca.  0,4 1  unter  dem  Theilkreise 

aufgetragen. 

Hie  und  da  wird  zum  Zwecke  einfacherer  Herstellung  der 
Zahnform   für  Holzzähne  nur  der  radiale  Zahnfuss   benützt, 

und  dieser  dann  auf  eine  Länge  von  y  /  hergestellt,  während 

über  dem  Theilkreise  nur  -=-  y  von  der  entsprechenden  Curve 
vorhanden  bleibt. 

Die  ganze  Reihe  von  Zähnen  ist  durch  den  Radkranz 
zu  einem  steifen  Ringe  verbunden.  Dieser  ist  für  Eisenzähne 
mit  denselben  aus  einem  Stücke  hergestellt,  von  einer  Mini- 
malstärke gleich  der  Zahnstärke  a,  (Fig  89.) 
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I 


i- 


Fig.  89. 


I         !         i     ^3 


Bei  Holzzähnen  (Holzkämmen)  (Fig.  90)  erhält  derselbe 
eine  der  Zahnzahl  entsprechende  Anzahl  von  Oeffnungen  zur 
Aufnahme  der  Zahnstiele.  Die  Holzzähne  werden  dann  bis 
zur  Breite  von  180""'  bis  200'""^  in  einem  Stücke,  bei  grösseren 
Breiten  aus  zwei  Theilen  hergestellt,  die  dann  auch  in  ent- 
sprechend abgetheilte  Stiellöcher  eingesetzt  werden.  Die  Be- 
festigung der  Zähne  gegen  den  Radkranz  geschieht  entweder 
durch  zwischen  je  2  Zahnstiele  eingesetzte  Keile  (Fig.  90)^ 
welche  dann  zweckmässig  gegen  die  ersteren  durch  einge- 
schlagene Drahtstifte  festgehalten  wei^den,  oder  mittelst  durch- 

Fig.  90. 


geschlagener   (>auf  den  Anzug  gesetzter«)  Stifte  (Fig.  90). 

b.  Badarme  sind  auf  Biegung  in  Anspruch  genommen; 
man  darf  jedenfalls  dieselben  alle  als  gleichzeitig  tragend 
annehmen,  und  zwar  so,  als  wenn  sie  sich  frei  an  dem  Rad- 
kränze biegen  könnten.  Dies  ist  allerdings  bei  den  mit  dem 
Radkranze  aus  einem  Stücke  hergestellten  Armen  nicht  genau 
der  Fall,  indem  diese  bei  eintretender  Biegung  eher  die  in 
Fig.  91  angedeutete  Gestalt  annehmen  würden.  Es  wird  aber 
insbesondere  mit  Rücksicht  auf  diejenigen  Räder,  bei  welchen 
Arme  und  Radkranz  getrennte  Stücke  sind,  besser  sein ,  die 
etwas  nachtheiligere  Inanspruchnahme  durch  vollkommen  freie 
Biegung  in  Rechnung  zu  ziehen.  Bei  dem  in  der  Regel  nach 
Fig.  92  und  93  geformten  Armquerschnitte    nehmen   wir  nur 
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die  parallel  zur  Ebene  des  Rades  liegende  Rippe  als  die  Um- 
fangskraft  übertragend  an,  während  die  dazu  senkrechte  Rippe 
bei  horizontalen  Rädern  das  Gewicht  des  Kranzes  zu  tragen, 


Fig.  91. 


— e 


Fig.  93. 


IC— -4^..3J 


bei  verticalen  als  Versteifung  gegen  seitliche  Stösse  etc.  zu 
wirken  hat.  Wir  setzen  mithin,  wenn  h  die  Höhe  der  Armrippe 
in  der  Drehungsebene  des  Rades,  b  deren  Dicke  und  A  die 
Anzahl  der  Arme  ist: 


M=PR  =  ^bhKJcA, 
o 


woraus  mit  dem  Durchschnittswerth 


b=±h, 


und  &,  wie  oben  bestimmt,  =12,48-^  sich  ergibt 


^  A     a 

Eine  Vergleichung  dieser  Formel   mit  den  beiden  früher  er- 
haltenen : 

3 

^  =  2,71 1/^,       und       (?=l,36flf, 

gibt  uns  die  einfachen  Relationen: 

A  ==  1  \l^ .  -^ ,  für  ^  =  4  (Krahnräder)        ca.  =  0,8 1/ J , 

Google 
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S    •     _  ä      

-|  =  [/-^ .  J- ,  für  ^  =  6  (Triebwerkräder)  =  [/^  =  ^'^  V;^ . 


<2 


5    


Diese  so  gerechnete  Armstärke   und  Armhöhe,   eigentlich 

giltig  für  die  Radmitte,  trägt  man  tangential  zur  Wellenhülse 

3 
auf  und  verschwächt   gegen   den  Radumfang  auf  Ai  =  -  -  Ä , 

lässt  aber  b  constant.  Die  dazu  senkrechte  Rippe  wird  durch- 
aus constant  =  fei=  —  A  genommen.  Es  ist  dabei  nur  zu  berück- 
sichtigen, dass  behufs  Erzielung  nicht  allzusehr  verschiedener 
Materialstärken  an  Radkranz  und  Armen,  bi  nicht  kleiner  als 
3 

-r-a,  daher  b  nicht  kleiner  als  0,9  u  werden  soll.  Für  die  Anzahl -4 
4 

Fig.  94. 


der  Arme  nimmt  man  diejenige  ganze  Zahl,  welche  dem  Verhält- 
nisse  -^  am  nächsten  liegt,  in  der  Regel  allerdings,  wenn  j  !>  ^ , 
nur  die  geraden  Zahlen.    Es  ist  dabei  nur  noch  zu  beachten, 
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dass  für  Räder,  welche  Holzzähne  erhalten  sollen,  die  Anzahl 
der  Zähne  durch  die  Anzahl  der  Arme  theilhar  sein  muss,  da 
ausserdem   eine  genügende  Befestigung  der  gerade  auf  einen 


Fig.  95. 


Fig.  96. 


II»' 
in 


Bia 


Arm  treiienden  Holzkämme  nicht  möglich  ist.  Man  lässt  dabei 
entweder  einen  Holzzahn  gerade  auf  die  Nehenrippe  des  Armes 
treffen,  welche  in  diesem  Falle  aussen  getheilt  werden  muss 
(Fig.  95),  oder  man  lässt  die  Nebenrippe  direct  in  den  Steg 
zwischen  zwei  Stiellöchern  übergehen  (Fig.  96),  wobei  dann 
die  mit  der  Hauptrippe  des  Armes  in  CoUision   kommenden 

Zahnstiele  hiefür  ausge- 


Fig.  98. 


^^*     '  schnitten  werden  müssen. 

Wird  die  Anzahl  der 
Arme  kleiner  als  3 ,  so 
wird  man  einzelne  Arme 
nicht  mehr  bilden  können, 
und  stellt  in  diesem  Falle 
die  Verbindung  von  Rad- 
kranz und  Radnabe  durch 
eine  massive  Scheibe  von 

einer   Dicke  =-e-ä  her 
5 

(Fig.  97) ,  oder  lässt  bei 
ganz  kleinen  Rädchen  Radkranz  und  Nabe  vollständig  in  ein- 
ander übergehen  (Fig.  98). 
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{Stärke  der  Radnabe  . 
Länge    >  > 

Breite  des  Keiles 
Dicke     >        > 


.  .    d^  =  0,4(d+10""»), 

.  .   A  =  /?'+0,06i?, 

.  .  ÄJi  =  0,7  8  =  0,28  (d  +  10™"0 . 

,  .  Ä2  =  0,4  3  =  0,16  {d  +  10»'«0 , 


xf^A^Myc, 


<V 


Fig.  100. 


wobei  wir  unter  ß  '  die  Breite  des  Radkranzes  verstehen,  welche 
bei  Rädern  mit  Holzzähnen  grösser  als  die  Zahnbreite  ist. 

Aus  mehreren   einzelnen  Stücken  werden  Räder  gefertigt, 
wenn  dieselben  durch  ihre  bedeutende  Grösse  den  Giess-  und 

Formprozess  erschweren  würden, 
^^'  ^'  .  oder  aus  gleichem  Grunde  ein 

Abreissen  der  Arme  beim  Er- 
kalten zu  befürchten  wäre,  end- 
lich aber  auch,  wenn  durch  Rück- 
sichten auf  bequeme  Montirung 
oder  Transport  das  Gewicht  der 
einzelnen  Theile  begrenzt  ist. 
Es  werden  die  Räder  dann  entweder  durch  ebene  oder  durch 
Kreisschnitte,   oder  durch  beiderlei  Schnitte  zugleich  getheilt 

(Fig.  99  bis  102).  Ebene  Schnitte 
theilen  das  Armsystem,  wie  auch  den 
Radkranz  in  zwei  oder  mehrere  Theile, 
nur  muss  bei  letzterem  die  Fuge  stets 
zwischen  zwei  Zähne  fallen.  Kreis- 
schnitte trennen  den  Radkranz  von 
dem  Armsystem.  Die  Stärke  der  Ver- 
bindungsschrauben am  Radkranze  wird 
0,7 c^  bis  Oßa  genommen,  je  nachdem  an  einer  Stelle  2  oder 
4  Schrauben  angebracht  sind. 

Zur  Verbindung  einer  gespal- 
tenen Radnabe  dienen,  wie  bei 
der  Schalenkupi)lung,  Schrauben 
(in  der  Regel  4  Stück  zu  0,63 
bis  0,7  S  Stärke)  oder  warm  auf- 
gezogene schmiedeiserne  Ringe 
von  0,4  5  bis  0,5  3  Stärke,  oder 
beiderlei  zu  gleicher  Zeit  (Fig. 
102). 


Fig.  101. 
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Fig.  102.  *) 


Mehrtheilige  Räder  mit  Schmiedeisen-  oder  Stahlzähnen 
bieten  zugleich  auch  die  Möglichkeit  der  Auswechslung  und 
Erneuerung  einzelner  Zahntheile  (Semmering  Locom.  Fig.  103). 


Fig:  103. 


Fig.  104. 


Grosse   Zahnkränze   werden   für  sich  in  einzelnen  Theilen  ge- 
gossen und  an  Schwungrädern  oder  Wasserradkränzen  anraon- 

*)  The  Engineer.  1869,  29.  März. 
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tirt;  in  diesem  Falle  werden  sehr  zweckmässig  die  Verbin- 
dungsschrauben durch  ringförmige  Beilagen  gegen  Abscheeren 
gesichert  (Fig.  104). 


§.  30.    Conische  Räder  mit  geraden  Zahnmittellinien. 
Hier  gilt  {§.  19  pag.  89) 


i?2 sin  ög 

J?!        sin  öl 


"W2 


d.  h.  die   Halbmesser  der  Theilkreise   (Conusbasis)   verhalten 
sich  wie  die  Umdrehungszahlen,  und  (§.  20  pag.  97) 

cos  Ol 


r«  = 


COS  (^2 


Da  hier  der  Halbmesser  (ti  bezw.  X2)  des  Zahnconstruc- 
tionskreises  gleich  ist  der  Seite  eines  Normalconus  B  Si  bezw. 
BSi  (eines  Kegels,  dessen  Erzeugende  auf  den  Seiten  des  Kegels 
der  Radgrundform  senkrecht  stehen),  so  sind  die  Zahnformen 
^u  verzeichnen  auf  der  Abwicklung  dieses  Normalconus,  und 
das  Maass  der  Zahnbreite  (die  Länge  der  gemeinsamen  Berüh- 

Fig.  105. 
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rungslinie)  auf  den  zu  dem  Zahnquerschnitte  senkrechten 
Erzeugenden  des  Grundkegels  aufzutragen.  Damit  erhalten  die 
Radzähne  die  Form  von  Pyramiden,  deren  gemeinschaftliche 
Spitze  im  Durchschnittspunkte  0  der  beiden  Rotationsaxen 
liegt,  und  deren  zur  Mittellinie  senkrechte  Querschnitte  'daher 
jederzeit  die  ähnlichen  Figuren  der  Zahnform  zeigen  werden. 
Wegen  der  dadurch  veranlassten  Verjüngung  der  Zahnstärken 
tragen  wir  mit  Rücksicht  auf  genügende  Festigkeit  die  Zahn- 
breite ß  zur  Hälfte  nach  innen  und  zur  Hälfte  nach  aussen 
vom  Theilkreise  an  auf.  Die  Zahnhöhe,  wie  auch  die  Rad- 
kranzdicke wird  dem  Vorhergehenden  gemäss  auf  den  Seiten 
des  Normalkegels,   die   Zahnstärke   auf   der   Peripherie    der 


Fig.  106. 


Fig.  107. 


Fig.  108. 


Basis  des  Haupt-  und  des  Normalkegels  aufgetragen.  Da  mit- 
hin alle  in  den  Formeln  (pag.  144  ff.)  berechneten  und  in  Figur 
89  und  90  verzeichneten  Maasse  hier  nur  für  die  Mitte  der 
Zahnbreite  giltig  sind,  so  ergeben  sich  für  conische  Räder  die 
Detailanordnungen  von  Fig.  106  bis  110. 


Fig.  109. 


Fig.  110. 


Bei  conischen  Rädern  wird  natürlich  ebenso  wie  bei  cylind- 
rischen  ein  Unterschied  zwischen  Krahn-  und  Triebwerkrädern 
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gemacht  werden  müssen,  und  auch  für  erstere  besser  von  der 
Zahnzahl  des  kleineren,  für  letztere  von  der  Grösse  des  Halb- 
messers des  grösseren  von  zwei  zusammenarbeitenden  Rädern 
ausgegangen  werden.  Wir  nehmen  diesen  Halbmesser  minde- 
stens =5  d,  oder,  mit  Rücksicht  auf  die  anzuordnende  Ueber- 
setzung,  Ji  =  (4  +  i)i:?,  wobei  i  die  pag.  147  beigelegte  Bedeu- 

Fig,  11 L 
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tung  hat.  Es  werden  durch  dieses  geringere  Maass  für  die 
Grösse  der  conischen  ßäder  compendiösere  Anordnungen  der 
Lagerstühle  und  damit  sicherere  Lagerung  der  Wellen  erreicht. 
Die  Stärke  und  Anzahl  der  Arme  bestimmt  sich  wie  bei 
Stirnrädern ;  dieselben  sind  aber  in  der  Regel  von  unsymmet- 
rischer T-Querschnittsform  (Fig.  112). 
Die  der  mittleren  Ebene  des  Rades  pa- 
rallele Hauptarmrippe  erhält  die  (pag.  1 51) 
berechnete  Höhe  Ä,  welche  am  Ende 
der  Wellenhülse  aufgetragen  und   gegen 

3 
den  Umfang  auf  Äj  =-t  A  verjüngt  wird. 

Die  Stärke    dieser   Hauptrippe    beträgt 
1 


Fig.  112. 


k-'-"^'4 


durchgehends    ---   A,     die 


Stärke 

1 


der 


'^'-^-■4 


darauf  senkrechten  Nebenrippe  -^  K  Erhält 

der  Armquerschnitt  die  unsymmetrische  Dop- 
pel-T-Querschnittsform   (Fig.  113),   so  kann 

die  Stärke  sämmtlicher  Rippen  =  — -  ä  ge- 
nommen werden.  Fällt  bei  den  conischen 
Rädern  die  Armzahl  gleich  oder  kleiner  als 
3  aus,  so  geht  das  Armsystem  in  eine  massive  Scheibe  über, 
(Fig.  114  links).  Auch  kann  in  diesem  Falle  der  Radkörper 
eine  complete  hohle  (Kasten-)Form  erhalten  (Fig.  114  rechts); 
bei  noch  kleinern  Dimensionen  wird  das  Rad  als  Blockrad 
(Fig.  115)  ausgeführt,  bei  welchem  Radkranz  und  Wellenhülse 
in  einander  übergehen.  Räder  von  besonders  grossen  Dimen- 
sionen werden  mehrtheilig  ausgeführt,  und  geschieht  die  Art 


Fig.  114. 


Fig.  115. 
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der   Verbindung  der    einzelnen  Stücke  ganz   ähnlich  wie  bei 
Stirnrädern  (Fig.  116  und  117). 

Wellenhülse  und  Keilabmessungen  bestimmen  sich  wie  für 
Stirnräder. 


Fig.  116. 


Fig.  117. 


§.31.  Hyperbolische^)  Räder  mit  geraden  Zahnmittellinien. 

Die  Ausführung  solcher  Räder,  welche  dem  Vorhergehen- 
den gemäss  ihre  Anwendung  finden,  sobald  die  beiden  zu 
verbindenden  Axen  sich  in  einer  kürzesten  Entfernung  =  E 
kreuzen,  gliedert  sich  in  3  Hauptaufgaben: 

1.  Berechnung  der  hauptsächlichsten  Rad-  und  Zahndimen- 
sionen, 

2.  Construction  der  hyperbolischen  Radgrundformen, 

3.  Verzeichnung  der  auf  der  Radgrundform  anzubringenden 
Zähne. 

Bei  Lösung  des  ersten  Theiles  der  Aufgabe  sehe  man  ganz 
ab  von  der  endlichen  hyperbolischen  Form  der  Räder,  und 
bestimme  wie  für  conische  Räder  zunächst  zwei  Halbmesser 
Bi'  und  iJg'»  <ii6  Theilung  ^  ,  die  beiden  Zahnzahlen  3i  ^^^ 
Q21  uiid  die  Länge  der  gemeinsamen  berührenden  Erzeugenden. 

Die  hyperbolische  Grundform  ist ,  wie  bekannt ,  bestimmt 
durch  die  Halbmesser  der  Kehlkreise  üi  und  ag ;  durch  die 
Winkel  der  Hyperboloid-Erzeugenden  gegen  die  Drehungsaxen 
{81  und  52)  und  durch  die  Länge  l  der  als  Radberührungslinie 
betrachteten  Erzeugenden  der  Hyperboloide,  mithin  durch  die 
Gleichungen 


*)  Zur  Vereinfachung  im  Folgenden  statt  der  correcteren  Bezeichnung 
„hyperboloidische  Räder". 
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«2 —  ^^'i  COS  (ii  :r  S2) 


Wo 


cos  äo 


tVi sin  Ö2 

iÜ2  ~  sin  (^  ±  (>2) 


l R^  =  ya\  + 1^ sin2  ö^  ,         B^  =  Kai  + 1^  sin  ()'2 . 

In  der  Regel  ist  dabei  d  =  90°,  d.  h.  die  beiden  Axen 
kreuzen  sich  rechtwinklig  und  gelten  dann  speciell  die  ver- 
einfachten Gleichungen : 


ai      tÜ2 


S='^".. 


i  +  jä 


folglich 


«2  == 


Fig.  118. 


Ei^ 


1  +  ^2 


Nachdem  nun  die  HalbmesserJBi' und  JBg'  sowie  die  Länge?*) 
ohne  Rücksicht   auf  die  Entfernung  E  bestimmt   sind,   trägt 


*)  Mit  Kücksicht  auf  die  Verjüngung  der  Zähne  würde  wohl  richtiger 
anstatt  l  zu  nehmen  sein  V  =  l-{--^ ' 

Keller,  Conatructiontlehre.  11 
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man  Bi'  =  Ei  B  und  B2  =  E^B  bezw.  senkrecht  zu  den 
Di'ehungsaxen  A^  und  A^  auf.  Die  Enden  der  Halbmesser 
treffen  in  B  zusammen  und  BC  ist  die  Länge  der  berühren- 
den Erzeugenden  sowohl  für  conische  als  auch  für  byper- 
boloidische  ßadformen.  Dieselbe  schliesst  auch  mit  den  Dreh- 
ungsaxen  A^  und  A^  dieselben  Winkel  ^i*=(5  +  <^)2)  ^^^  ^2 
ein,  welche  die  Erzeugende  der  beiden  zu  construirenden 
hyperbolischen  Räder  gegen  die  Axen  einschliessen  soll.  Somit 
nehmen  wir  CB  =  l  als  wirkliche  Hyperboloid-Erzeugende  an. 
Es  erscheint  diese  in  die  Grundrisse  projicirt  als  C^  B^  und 
Cg  B^ ,  und  die  Abstände  0^  B^  =  B^  und  0^  B^  =  B2  werden 
die  Halbmesser  der  der  Länge  =1  entsprechenden  grössten 
Kreisschnitte  sein.  : 

Die  beiden  Hyperboloide  vervollständigen  sich  nun,  indem 
man  eine  Reihe  von  Kreisschnitten  geführt  denkt.  Man 
zieht  hiezu  im  Aufriss  eine  Anzahl  von  Linien  senkrecht  zu 
den  Axen ,  z.  B.  D^  d  und  D^  d ,  welche  die  Erzeugende  in  d 
schneiden  (in  den  Grundrissen  d^  undrfg)?  und  hat  man  nun  die 
Abstände  Oi  di  und  0^  di  als  Halbmesser  der  betreffenden  Kreis- 
schnitte, d,  h.  im  Aufriss  D^  und  D2  als  Punkte  der  Meridian- 
curve  an  den  entsprechenden  Linien  Djd  und  Dgd  aufzutragen. 

Zur  Lösung  des  dritten  Theiles  unserer  Aufgabe  bestimmt 
man  vorerst  aus  den  Zahnzahlen  Z^  und  Zg  sowie  den  Halb- 
messern Bi  und  i?2?  die  für  beide  Räder  nicht  gleichen  Thei- 

lungen  ti  =  — J^-^  und  (2  =  ^^—rß — ,  sodann  (constructiv  oder 

durch  Rechnung)  mittelst  der  Winkel  yj^  und  xp2  die  Halbmesser 
der  Zahnconstructionskreise  Xi  und  r^ ,  mit  welchen  die  Ver- 
zahnung für  die  beiderseits  gleiche  Theilung  ^0  =  h  cos  ip^  = 
^2  cos  ^2  durchgeführt  wird,  und  macht  hiebei  wie  sonst 

;'o  =  1,5  cfo  , 

/9o=^(4bis6).ao. 

Von  hier  an  möge  die  weitere  Construction  nur  für  das 
eine  der  beiden  Räder  gezeigt  werden. 
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Man  ziehe  (Fig.  119)  BO  senkrecht  zu  C  B, 
so  ist  AO  die  Seite   des  Normalconns  an   dem   Kreisschnitte 
B  =  Oi  Bi .    Auf  ÄO  tragen  wir  die  Zahnhöhe,  und 
zwar    ^5=0,3^0  als  Höhe  der  Zahnspitze  über,  und 

AG  =  0^4: tQ  als  Tiefe  des  Zahngrundes  unter  deniTheil- 
kreise  auf.  Es  liegen  nun  sämmtliche  Zahnspitzen,  sowie  sämmt- 
liche  Zahnwurzeln  wieder  auf  Hyperboloiden ,  deren  grösste 
Kreisschnitte  die  Halbmesser  S  T  bezw.  GH  im  Aufriss,  Oi  /Si 
und  Ol  Gl  im  Grundriss  haben.  Auf  der  Seite  0  B  des  Nor- 
malconus  zeigen  sich   die    Begrenzungen    der  Zahnspitze  und 


-miff^ 


11. 
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des  Zahngrundes  bei  6'  und  g  (Grundriss  ^i  und  gi).  Es  sind 
nun  die  Geraden  Cs  und  Cg  (Grundriss  Si  5/  und  gigi')  die 
Erzeugenden  der  Hyperboloide  für  Spitze  und  Grund  der 
Zähne ,  und  deren  Kehlkreise  0^  s^ '  und  Oj  gi '.  Aus  diesen 
Elementen  lassen  sich  die  zwei  Hyperboloide  für  Zahnspitze 
und  Zahngrund  ebenso  wie  das  Theilkreishyperboloid  vervoll- 
ständigen. 

Die  Zahnbreite  /9o,  als  benützte  Länge  der  berührenden  Er- 
zeugenden CB,  tragen  wir  an  derselben  auf  mit  BB'  =  ß^  und 
es  wird  nun  die  Begrenzung  der  Zähne  ebenfalls  durch  einen 
hier  an  B'  construirten  Normalconus  ausgeführt. 

Ist   (Fig.  120)   omtitimo   das   für  den  Zahnconstructions- 

kreis  r  erhaltene  Zahnprofil,  so 
werden  die  auf  dem  Normalconus 
sowie  im  Gi'undrisse  aufzutragen- 
den Zahnstärken  Oi  Oi ,  nii  lUi ,  u^  u^ 

im  Verhältniss stärker  sein. 

cosi/; 

Diese  Maasse  Oi  Oj  etc.  lassen 
sich  auch  graphisch  bestimmen, 
wenn  man  zwei  Linien  unter  einem 
Winkel  ip  zieht,  auf  dem  einen 
Schenkel  des  hiedurch  gebildeten 
Winkels  ao'  =  oo^ 
a  m'  =  m  m 

und   au'  =  uu 


Fig.  120. 


aufträgt*)  und  in  den  Punkten  o\  m\  td  Senkrechte  zieht,  welche 
die  andere  Linie  in  Oj',  m^\  u^    treffen.    Dann  ist 


,       ao 
^        cosji; 


,      am 
am,  =■ — 7='niimi, 
^       cose/; 


,        au 

aiii  = =  Ut  tu , 

^        cos»/./ 


*)  Diese  Coustruction  ist  in   dem   oberen  Theile   von   Fig.    120   ia 
vergrössertem  Maasse  durchgeführt. 
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Die  Stärken  aOi\  am^  und  aui  trägt  man  im  Grundriss 
von  Fig.  119  auf  den  Kreisen  durch  S^,  A^  und  G^  auf,  und 
zwar  mit  Annahme  einer  radialen  Mittellinie,  wodurch  sich 
dann  aus  dem  construirten  Zahnproiil  omu  das  Zahnprofil 
im  Grundrisse  ergibt.  Zur  Vervollständigung  der  Zähne  zieht 
man  nun  die  Kanten  von  den  Zahnspitzen  tangential  zum 
Kehlkreis  Oj  s^\  diejenigen  vom  Zahngrund  tangential  zum 
Kehlkreis  0^  ^/,  für  zwischenliegende  Punkte  tangential  an 
zwischenliegende  Kehlkreise.  Ein  Hauptaugenmerk  ist  auf 
die  Richtung  der  Zähne  zweier  zusammenarbeitender  hyper- 
bolischer ßäder  zu  richten,  indem,  wenn  der  Eingriff  ein 
äusserer  ist,  bei  beiden  Rädern  die  Abweichung  der  Zahn- 
mittellinien gegen  die  Axe  übereinstimmend  nach  rechts  oder 
übereinstimmend  nach  links  sein  muss,  während  bei  innerem 
Eingriff  die  Zahnrichtungen  der  beiden  Räder  nach  entgegen- 
gesetzten Seiten  von  der  Axe  abweichen  sollen. 

Beispiel.    Es  sei  gegeben, 

ic^       3 
lerner 

Zi:=:36,  ^2=1 24,  Z  =  208   wie  für  conische  Räder  bestimmt, 
so  folgt  bei  rechtwinkliger  Kreuzung  der  beiden  Axen*: 

ttg  =  28»"", «1 :3=_63'"% 


0 


fifa _33°  41'  24", c^i  = 56°  18' 36", 


JB2=='^«i  +  '^sin2()\,  =  118,7»'^  J?i=Vaf  +  Z2 sin 2^1=:  184,2»"», 
/^_^2JL_  ....  31,09»-,    ^,_^^  = 32,15- 

Q^= 141,5»"»,    ()i  = 318,4»-, 

xp2=. 7°30'33",    xp^  = 16°23'36", 

t^  =  <!  cos  t/zi  =  ^2  COS  \p2  =  30,8»^™. 
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Für  die  in  der 
Praxis  vorkommenden 
Fälle  kann  man  sich 
auch  einer  verein- 
fachten ,  aber  immer 
noch  genügend  genauen 
Constructionsmethode 
bedienen,  welche  darauf 
beruht,  dass  die  für 
die  Zahnberührung  be- 
nützte Länge ß  der 

Hyperboloiderzeugen- 
den in  Vergleich  zur 
ganzen  Länge  derselben 
verhältnissmässig  klein 
ist,  so  dass  man  auch 
statt  der  hyperboli- 
schen Radform  eine 
conische  substituiren 
kann.  Als  solche  nimmt 
man  den  an  den  gröss- 
ten  Kreissclmitt  vom 
Halbmesser  R^  bezw.  R^  construirten  Tangentenconus,  welcher 
sich  auf  folgende  Weise  bestimmen  lässt.  Es  sei  (Fig.  121) 
Ol  -4i  =  J?  (Grundriss)  der  Halbmesser  des  grössten  Kreis- 
schi)ittes,  Ol  Di=r  der  Halbmesser  des  Kehlkreises  für  das 
Hyperboloid,  so  ist  ^  jB  im  Aufriss  (Äi  B^  im  Grundriss)  die 
dem  äussersten  Punkte  A  entsprechende  Erzeugende,  welche 
wir  bis  zum  Durchschnittspunkte  G  (Aufriss)  verlängern.  Dieser 
Punkt  G  kann  dann  als  Spitze  eines  Kegels  betrachtet  werden, 
welcher  auf  die  verhältnissmässig  kurze  Strecke  ß  mit  dem 
Hyperboloide  zusammenfällt. 

Die  ganze  übrige  Yerzeichnung  des  hyperbolischen  Rades 
erfolgt  nun  für  diesen  Tangentenconus,  wie  früher  bei  den 
conischen  Rädern.  Man  zieht  ÄO  als  Seite  des  Normalconus, 
betrachtet  diese  als  Halbmesser  des  Zahnconstructionskreises, 
und  trägt  auf  AO  die  Länge  ^>S'==0,3^  als  Zahnspitze, 

AG  =  0^4:t  als  Zahnfuss, 
sowie  auf  A  G  die  Länge  -4  a  =  /?  als  Zahnbreite  auf,  wo- 
durch  sich   auch   die  Abmessungen  für  das  innere  Zahnprofil 
ergeben,  nämlich 
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as  als  Zahnspitze, 

ag  als  Zahnfuss  und  die  Kreise  OiSi  und  Oigi. 

Durch  die  Parallelen  zu  Ai  Bi  ergeben  sich  die  Kehlkreise, 
an  welchen  tangirend  die  Kanten  der  Zahnspitzen  und  Zahn- 
füsse  gezogen  werden. 

Bei  der  Construction  der  Verzahnung  kann  man  sodann 
auch  die  Verschiedenheit  der  Theilungen  von  beiden  Rädern 
ausser  Berücksichtigung  lassen,  und  alles  mit  der,  zuvor  wie 
für  conische  Räder  bestimmten,  Theilung  t  construiren. 

§.  32.  Cylindrische  Räder  mit  gekrümmten  Zahnmittellinien 
(Schraubenräder). 

Weichen  die  Zahnrichtungen  von  den  Richtungen  der  Er- 
zeugenden der  cylindrischen  Radgrundformen  ab,  so  müssen  wir 
uns  in  diesem  Falle  mit  einer  Berührung  der  beiden  letztern 
in  nur  einem  Punkte  begnügen.  Die  Aufgaben,  welche  durch 
solche  Räder  gelöst  werden,  sind  sehr  vielfach,  indem  die  Halb- 
messer der  Räder  jeden  Werth  bis  oo  annehmen  können,  und 
auch  der  Winkel  der  beiden  Drehungsaxen  zwischen  0°  und  90° 
wechseln  kann. 

i.  Schraubenräder  mit  parallelen  Axen. 
Hiefür  ist  in  unserer  allgemeinen  Gleichung: 


Fi-.  122. 


Mj}:>- 


ö  =  0 

und  daher 

r2W2=T  n  it\  . 

Dieser  Fall  tritt  ein 
bei  den  sogenannten 
Hook'schen  Schrauben- 
rädern, deren  Entsteh- 
ung   durch    folgenden 
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Fig.  123. 


Gedankengang  sich  motivirt :  Es  ist  bekannt ,  dass  die  Rei- 
bung zwischen  den  Zahnformen  zweier  Räder  direct  pro- 
portional ist  der  Eingriffslänge,  indirect  aber  den  Zahn- 
zahlen, und  dass  daher  durch  Annahme  grösserer  Zahnzahlen 
die  Reibung  verringert  werden  kann.  Bei  gegebenen  Rad- 
grössen  kann  aber  aus  Festigkeitsrücksichten  über  eine  be- 
stimmte Zahnzahl,  d.  h.  unter  eine  gewisse  Zahnstärke  nicht 
gegangen  werden.  Indem  man  aber  zwei,  drei  etc.  Räder  hinter  ein- 
ander stellt  (Fig.  122),  deren  Zähne  um  - ,       etc.  einer  Theilung 

gegenseitig  verschoben   sind,   erreicht  man   das   Gleiche   wie 

durch  Vermehrung  der  Zahnzahl  auf 
das  2-,  3-  etc.  fache.  Wenn  nun  die 
Anzahl  der  hinter  einander  stehenden 
Räder  unendlich  gross  genommen 
wird,  gehen  die  treppenförmig  ange- 
ordneten Zähne  in  schraubenförmige 
über  (Fig.  123),  und  würde  dann  in 

Uebereinstimmung   mit   unserer  Formel   für   die  Zahnreibung 

(§.  27  pag.  138)  eine  solche  wegen 

^1=^2  =00 

gar  nicht  vorhanden  sein.  In  der  That  aber  verursachen  solche 
Räder  allerdings  Reibung,  da  in  Folge  der  schrägen  Zahn- 
richtung ein  seitlicher  Druck  entsteht,  der,  in  der  Richtung 
der  Drehungsaxen  wirkend,  dieselbe  mit  ihren  Anläufen  gegen 
die  Lagerstellen  presst.  Dieser  Umstand,  sowie  insbesondere 
die  verhältnissmässig  schwierige  Herstellung  von  Schrauben- 
rädern überhaupt,  sind  wohl  Grund  dafür,  dass  diese  Räder 
sich  keinen  durchgreifenden  Eingang  in  die  Praxis  verschafft 
haben. 

Der  schädliche  Seitendruck  lässt  sich  vermeiden,  indem  man 

die   Zahnrichtung   in   der  Mitte 
^^^-  ^^^'  bricht,  und  die  Zähne  von  hier 

aus  nach  entgegengesetzten  Rich- 
tungen schräg  laufen  lässt.  (Fig. 
124.)  Die  Bearbeitung  der  Zähne, 
zumal  gegen  die  Mitte  des  Ra- 
des, wo  die  von  beiden  Seiten 
anlaufenden    Zähne    zusammen- 
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treffen,  ist  sehr  schwierig  und  kann  genau  wohl  nicht  erreicht 
werden  '^). 

2.  Schraubenräder  mit  gelcreusten  Äxeii, 

Die  Berechnung  solcher  Räder  darf  nicht  wohl  durchgeführt 
werden  ohne  Berücksichtigung  des  Reib ungs Widerstandes ,  und 
zwar  insbesondere  desjenigen,  welcher  durch  das  relative  Schleifen 
längs  der  Zahnrichtungen  veranlasst  ist.  Wenn  wir  dabei  nur 
den  hauptsächlich  vorkommenden  Fall  betrachten,  dass  der 
Winkel  der  beiden  Axen  ö  =  90°  ist,  so  haben  wir  die  Gleich- 
ungen zu  benützen: 
für  den  geometrischen  Zusammenhang  (§.  19  pag.  91) 

r^t02  _-C0S(ß±ß2l_.      ^ 

r,iv,~-^      cos/^2       -^^P'' 
und  für  den  Reibungswiderstand  (§.  27  pag.  134) 

Es  verhalten  sich  aber  jedenfalls  die  Winkelgeschwindig- 
keiten wie  die  Umdrehungszahlen,  diese  letzteren  aber  umge- 
kehrt wie  die  Zahn  zahlen ,  so  dass  auch  gesetzt  werden  kann 


und  daher 

«'2  _  ^1 

wi      Zi ' 

oder  auch 

1) 


*)  In  grrossem  Massstabe  fabrikinässig  dargestellt  werden  solche  Räder 
unter  der  Benennunjr  „roues  k  chevrons"  von  Ä.  Fiat  in  Paris.  Derselbe 
fertigt  auch  fabrikm'ässig  conische  Räder  mit  treppenförmig  abgesetzten 
Zähnen  (roues  ä  denture  croisee)  und  rühmt  an  diesen  Rädern  einen 
ebenso  ruhigen  Gang,  wie  er  durch  Eingriff  von  Holz-  und  Eisenzähnen 
erzielt  werden  kann.  Das  Eisenbahnsystem  „IFc^Zi"  beruht  gleichfalls  auf 
der  Anwendung  eines  Hooh^schen  Rades  im  Eingriff  mit  einer  auf  dem 
Bahnplanum  angebrachten  ähnlichen  Verzahnung. 
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Setzen  wir  nun 

und  P=Qts(ß2  +  o). 

so  erhalten  wir  zur  Berechnung  der  Zahnzahlen  die  Formel : 

Z,^M,  tg(ß,  +  o)  ^M,    1 

Z,      M,        tg/^a  3fi    7; ^ 

Unter  Zahnzahlen  verstehen  wir  hier,  wie  auch  in  den  vor- 
hergehenden Abschnitten,  die  Anzahl  der  Erhöhungen  (Zähne) 
oder  der  Vertiefungen  (Zahnlücken),  welche  ein  senkrecht  zur 
Drehungsaxe  durch  das  Rad  gefiilirter  ebener  Schnitt  zeigt. 
Es  ist  mithin  diese  Zahnzahl  gleichbedeutend  mit  der  Gewinde- 
zahl einer  Schraube,  und  gilt  daher 

Zi  =  1  für  eine  Schraube  mit  einfacher  Steigung, 
Zi  =  2     >      >  >  >     doppelter        >        etc. 

Wäre  ein  Reibungswiderstand  nicht  vorhanden,  so  wäre 
während  wegen  dieses  Widerstandes 

es   drückt  daher  die  Grösse  ?/  den  sogenannten  Nutzeffects- 

N 
coefficient  aus,  oder  auch  das  Verhältniss  -^r^^  zwischen  dem 

von   dem   Schraubenrade   empfangenen    N2  und  dem  von  der 
Schraube  abgegebenen  Effect  Ni   aus. 

Sind  diese  beiden  Grössen  N2  und  N^  gegeben,  so  sind 
nicht  mehr  die  Zahnzahlen,  sondern  es  ist  dann  die  Schrauben- 
steigung zu  rechnen. 

^^ 
Tabelle,  dem  WÖi*the  1]  entsprechend,  der  Werth  von  tg./?2. 


Es   ist  dan|i,  zu  setzen  -5^  =  /;  und  folgt  dann   aus   der 
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Wenn  wir  den  Reibungscoefficient  «  =  0,15  setzen,  entspre- 
chend etwa  ()=8V2°,  so  entwickelt  sich  folgende  Tabelle: 


tgß2 

1 

V 

tg/J, 

1 
V 

V 

tg/S, 

1] 

n 

0,05 

4,00 

0,25 

0,10 

2,54 

0,39 

0,18 

1,87 

0,53 

1  0,06 

3,52 

0,28 

0,12 

2,27 

0,44 

0,20 

1,80 

0,55 

0,07 

3,17 

0,31 

0,14 

2,11 

0,47 

0,25 

1,66 

0,G0 

0,08 

2,90 

0,34 

0,16 

1,98 

0,50 

0,30 

1,57 

0,64 

In  den  Fällen  der  Anwendung  linden  wir  entweder  bedeu- 
tende Uebersetzungen,  d.  h.  grosse  Zahnzahlen  für  das  eine  und 

ganz  geringe  (Z=  1 
^'^'  ^25.  Q^er  2)  für  das  an- 

dere  Rad,  und  heisst 
dieser  Mechanismus 
dann  Schraube  und 
Schraubenrad,  oder 
Schraube  ohne  Ende'; 
oder  wir  finden  eine 
Uebersetzung  —  1  mit 
Z^  =  Zg  und  einer 
Neigung  der  Zähne 
^2=45''  gegen  die 
Axe.  Fig.  125  zeigt 
den  Betrieb  einer 
Reihe  von  Bohrspin- 
deln von  einer  hori- 
zontalen Axe  aus  mittelst  je  zweier  gleich  grosser  Schrauben- 
räder. 

Der  in  der  Praxis  aber  am  häutigsten  vorkommende  Fall 
ist  der  Betrieb  der  Schraube  ohne  Ende,  die  wir  in  construc- 
tiver  Beziehung  ausführlicher  betrachten.  Was  zunächst  die 
Zahnconstructionskreise  betrifft ,  so  sind  diese ,  da  ß^  in  der 
Regel  ziemlich  klein  ist,  mit  genügender  Genauigkeit  zu  setzen 
für  das  grössere,  sogenannte  Schraubenrad  (§.  20.  4.  pag.  98) 


(^2 


Xlo 


C0S2/i^S 


=  J?2  =  ^2  ) 
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und  für  das  kleinere,  die  Schraube, 


(>i  = 


cos^  ß^ 


=  00. 


d.  li.  man  construirt  die  Verzahnung,  wie  wenn  ein  Getriebe 
vom  Halbmesser  rg  in  eine  Zahnstange  eingreifen  würde,  und 
kann  dabei  entweder  irgend  eine  der;  cyclischen  oder  Evol- 
venten-Verzahnung  wählen   (Fig.  126).    Die  Zahndimensionen 

Fig.  126. 


bereclinen  wir  unter  der  gleichen  Voraussetzung,  wie  für  ein 
Ead  vom  Halbmesser  r2  mit  Zg -Zähnen,  welches  ein  Moment 
^=M2  zu  übertragen  hat,  und  haben  dafür  die  Formel 


-v.yf. 


Wenn  bei  nicht  continuirlichem  Betriebe,  wie  z.  B.  bei 
Schleusen-  und  anderen  Aufzügen,  auf  Abnützung  kaum  Rück- 
sicht genommen  werden  muss,  kann  auch  (wie  bei  den  Stirn- 
rädern pag.  144)  bei  den  Schraubenrädern  die  Theilung 
schwächer,  bis  zu 


oder 


genommen  werden. 


^=1,2  bis  1,3  VP 


=  2,0    >    2,2 1/f 
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Hieraus  rechnet  sich  sodann 

t 

ß  (in  der  Regel)  =  4  r/ . 

Der  Halbmesser  der  Schraube  ergibt  sich  aus  der  allgemeinen 
Gleichung  1.  (pag.  169)  mit 

_      ^1       1__ 

'''-''' ZVlgßV 

Die  Erzeugende  der  Schraubenfläche  ist  das  durch  die  Zahn- 
construction  für  die  Zahnstange  erhaltene  Zahnprofil  und  zwar 

3 
wird  die  Zahnhöhe  ;/=l,5«  zu  —  ;'  =  0,3^  ausserhalb,  und  zu 

4  .  . 

—  2/  =  0,4^  innerhalb  des  durch  r^  gegebenen  Cylinders  aufge- 
tragen, so  dass  sich  ein  äusserer  Gewinddurclimesser  von 
2  0*1  +  0,3  0  und  ein  innerer  Gewinddurchmesser  =2(ri  — 0,4^ 
ergibt.  Die  Steigung  bei  Erzeugung  der  Schraubenfläche  ist 
selbstverständlich  bei  einfachem  Gewinde  =^,  bei  doppeltem 
Gewinde  =2t  u.  s.  w. 

Die  vorstehenden  Regeln  zur  Bestimmung  der  Zahn-  und 
Gewindestärken  gelten,  Avenn  beide  Theile,  Schraube  und 
Schraubenrad,  von  Gusseisen,  oder  sobald  wenigstens  eines  der- 
selben aus  diesem  Materiale  ist.  Ist  letzteres  der  Fall,  und 
z.  B.  das  Schraubenrad  von  Gusseisen,  die  Schraube  (Schnecke) 
von  Schmiedeisen  oder  Stahl,  so  erhält  letztere  allerdings 
übermässige  Stärke  in  ihren  GeAvinden ,  doch  ist  auch  diese 
zu  motiviren  mit  Rücksicht  auf  die  bedeutende  Abnützung 
und  die  immerhin  grossen  Herstellungskosten  einer  Schmied- 
eisen- oder  Stahlschraube.  Würden  beide  Räder  von  Schmied- 
eisen, oder  das  Schraubenrad  aus  diesem  Materiale,  die 
Schnecke  dagegen  von  Stahl  sein,  so  wnrd  man,  um  die  Grösse 
der  Räder  möglichst  zu  reduciren,  nehmen  dürfen: 

8  

^=2,0  bis  2,2  |/^. 
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Schmiedeiserne  Schrauben  sind  wohl  meistens  (Fig.  127) 
mit  der  zugehörigen  Achse  aus  einem  Stücke;  die  letztere 
selbst  kann,  wenn  der  Betrieb  dersell?en  von  Hand  geschieht, 


Fig.  127. 


Fig.  128. 


oft  kaum  so  schwach  ausgeführt  werden,  als  es  unsere  For- 
meln (§.  9)  mit  Rücksicht  auf  das  einwirkende  Torsionsmoment 
gestatten  würden.  Minimalmaass  dafür  wäre  2,5<^»»  für  den 
Durchmesser  am  Lagerhals.  Es  kann  aber  auch  ein  Zuschlag 
^  zum    berechneten    Durchmesser    bestimmt  werden   mit   J 

N 
=  15mm__i5_  (siehe  §   9    p^g.  25). 

/» 

Gusseisen-Schrauben  werden  auf  Seh  miedeisen- Achsen  auf- 
gekeilt, müssen  aber  in  diesem  Falle  gegen  Verschiebung  auf 
der  Achse  dadurch  gesichert  werden,  dass  man  die  Hülse  der 
Schraube  sich  gegen  einen  auf  der  Achse  festen  Bund  anlegen 
lässt,  auf  der  andern  Seite  aber,  nach  welcher  bei  Bewegung 
im  entgegengesetzten  Sinne  auch  ein ,  wenn  auch  geringerer, 
Druck  herrschen  kann,  einen  Stellring  vorsetzt  (Fig.  126). 

Der  Stellring  kann  nach  folgenden  Regeln  gebildet  werden : 


Fiff.  129. 


Breite  .  .  .  6  = --(d+ lO'»'»), 


Dicke  .  .  .  a  =  4-(^+^^'""')' 


Schraube.  5  =  -^  ((Z+  10"™'^) 


Die  Schrauben,  welche  zweckmässig  auch  versenkt  angebracht 
werden  (Fig.  129),  erhalten  an  ihrem  untern  Ende  eine  Spitze, 
oder  zur  besseren  Schonung  der  Welle  eine  nach  Fig.  128 
gebildete  Form. 

Der    Querschnitt    des    Radkranzes   wird  auf  verschiedene 
Weise  ausgeführt,  je  nachdem  Arbeit  und  Gangart  eine  mehr 
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oder  weniger  genaue,  sowie  die  Abnützung  grösser  oder  ge- 
ringer gestattet  ist.  Am  einfachsten  und  billigsten  werden 
Schraubenräder  mit  geraden,  aber  schräggestellten  Zähnen 
versehen  (Fig.  130  a.).  Diese  geben  aber  auch  desshalb  von  An- 

Fig.  130. 


fang  an  nur  einen  schlechten  (theoretisch  ganz  unrichtigen) 
Eingriff,  welcher  erst  im  Laufe  der  Zeit  bei  fortschreitender 
Abnützung  richtiger  wird. 

Bei  solchen  Zähnen  werden  auch  oft  vom  Theilkreise  oder 
vom  Grund  derselben  aus  deren  äusserste  Ecken  (gegen  die 
Schraubenaxe  radial)  abgeschrägt,  da  ja  diese  Ecken  doch  nie 
oder  wenigstens  nicht  correct  zum  Eingriff  kommen  (Fig.  130 
i.  und  c).  Richtiger  würde  das  Schraubenrad  gebildet  sein, 
wenn  sein  Kranz  mit  den  Zähnen  und  Zahnlücken  die  ein- 
hüllende Fläche  darstellen  würde  an  sämmtliche  Stellungen 
der  Schraubenfläche  bei  deren  relativer  Bewegung  gegen  das 
Schraubenrad.  Es  würden  dann  die  Zähne  nicht  mehr  gerad- 
linig und  einfach  schräge  gestellt,  sondern  selbst  schrauben- 
förmig sein.  Annähernd  genau  lässt  sich  diese  Forderung  bei 
gusseisernen  Schraubenrädern  erfüllen,  wenn  man  die  Zahn- 
lücken sammt  dem  concaven  Grund  der  Zähne  mittelst  Kern- 
stücken formt  und  den  äussersten  Rand  concav  abdreht 
(Fig.  130  d.).  Absolut  genau  erhält  man  aber  die  Zahnform, 
wenn  dieselbe  auf  folgende  Weise  hergestellt  ist.  Man  fertigt 
2  congruente  Schrauben,  deren  eine  als  künftig  zu  benützende 
Arbeitsschraube  das  gewünschte  Material,  Schmiedeisen  oder 
Gusseisen ,  erhält ,  während  die  andere  aus  Stahl  gemacht 
wird.  Diese  letztere  versieht  man  durch  eine  grosse  Anzahl 
von  Einschnitten  mit  Ecken  und  Kanten,  so  dass  nur  Theile 
der  ursprünglichen  Schraube  übrig  sind,  welche  gehärtet  nun 
eine  Werkzeugschraube  bilden.    Diese  wird  an  den  vorläufig 
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glatt  abgedrehten  Radkörper  angepresst  und  in  Rotation  ver- 
setzt,  wobei   die  Werkzeugschraube   (Fraise)   sich  mit   ihren 

scharfen    Ecken     und 


Fig.  131  *). 


Kanten  in  den  Rad- 
körper einwühlt  und 
so  die  richtige  Zalin- 
form  erzeugt  (Fig.  131). 
Bringt  man  nun  an- 
statt der  Werkzeug- 
schraube die  andere 
vorhergefertigte  in  Ein- 
griff mit  dem  gefraisten 
Radkranze,  so  wird  die 
vermittelte  Bewegungs- 
übertragung eine  ab- 
solut correcte  sein. 

Die  nöthige  Länge 
der  Schnecke  bestimmt 
sich  aus  der  Eingriffs- 
länge,  welche,  wie  be- 
kannt, durch  die  Durch- 
schnittspunkte der  die 


Fig.  132  **). 


*)  Aus  „Ärmen(/aud,  progres  de  Pindustrie"  vol.  II.  pl.  9. 
**)  Engineering  1872,  23.  Aug. 


Digitized  by 


Google 


177 


Zahnspitzen  begrenzenden  Linien  mit  der  Drucklinie  begrenzt 
wird,  über  welche  Punkte  hinaus  wir  die  Schraube  beiderseits 
um  etwa  eine  Zahnstärke  vergrössern,  damit  auch  bei  unge- 
nauer Arbeit  der  Eingriff  noch  genügend  geschehen  könne. 

Der  in  der  Richtung  der  Schraubenaxe  herrschende  Druck 
überträgt  sich  durch  die  Axe  auf  die  Lager.   Bei  bedeutenden 

Kraftäusserungen  wird 


Fig.  133. 


rollende  verwandelt  (Fig.  133)  *j. 


zur  Aufnahme  dieses 
Druckes  ein  einfacher 
Bund  nicht  genügen, 
sondern  die  Axe  durch 
ein  Ringlager  unter- 
stützt sein  müssen 
(Fig.  132).  Zur  Verklei- 
nerung der  Reibung 
zwischen  Gewinde  und 
Radzähnen  werden  letz- 
tere auch  durch  Rollen 
ersetzt  und  so  die  glei- 
tende Reibung  in  eine 


3.  Schraube  und  Zahnstange, 

Wird  der  Halbmesser  des  einen  der  beiden  Schraubenräder 
=  00,   so   geht   der  Radkranz   desselben  in  eine  Zahnstange 

Fig.  134. 


LnA 


*)  Angewendet   bei   einzelnen    G Opel- Anordnungen,  bei  dem  Betrieb 
des  Ablege-Mechanismus  an  Mähemaschinen  etc.  etc. 

Keller,  Construciionslehre.  12 


Digitized  by 


Google 


178 

über  und  haben  wir  dann  den  Mechanismus,  welchen  Seilers 
bei  den  nach  ihm  benannten  Hobelmaschinen  zur  Vorwärts- 
bewegung des  Tisches  adoptirt  hat  (Fig.  134)*).  Es  sind  dabei 
natürlich  alle  möglichen  Lagen  der  Schraubenaxe  gegen  die 
Fortbewegungsrichtung  der  Zahnstange  denkbar,  und  müssen 
alle  unsere  in  den  Paragraphen  20  bis  27  entwickelten  Gleich- 
ungen hiefür  gelten.  Der  Grenzfall  wäre  gegeben  durch  den 
Eingriff  zweier  Zahnstangen,  wenn  die  Halbmesser  beider 
Räder  unendlich  gross  geworden  sind. 


§.  33.   Cylindrische  Räder  mit  unrundem  Querschnitt. 

Cylindrische  Räder  mit  nicht  kreisförmiger  Basis  des  Grund- 
cylinders  dienen  zur  Uebertragung  der  rotirenden  Bewegung 
mit  variablem  Geschwindigkeitsverhältnisse.  Es  wird  dann 
auch  die  Momentanaxe  nicht  constant  durch  denselben  Punkt 
auf  der  Linie  des  kürzesten  Abstandes  der  beiden  Axen  gehen 
können,  welcher  bei  constanter  Uebejrtragung  durch  die  Ent- 
fernungen Ti  und  rg  gegeben  war  nach  der  Gleichung : 
• 

t'i  ^W2  cos  ßi 

Wenn  aber  die  Lage  der  Momentanaxe  nicht  die  gleiche  bleibt, 
so  werden  auch  die  auf  den  Radgrundformen  denkbaren  Ge- 
raden, welche  nach  und  nach  mit  der  Momentanaxe  zusammen- 
fallen, nicht  stets  in  der  gleichen  Entfernung  von  den'  zuge- 
hörigen Rotationsaxen  sein;  es  können  daher  in  diesem  Falle 
die  Radgrundformen  auch  keine  Rotationskörper  sein.  Auch 
bei  solchen  Rädern  werden  im  allgemeinsten  Falle  nicht  die 
Peripheriegeschwindigkeiten  selbst  gleich  sein  können,  sondern 
nur  deren  Componenten  nach  Richtungen  senkrecht  zu  den 
Zahnmittellinien.  Eine  auf  der  Radgrundform  an  einem  ge- 
wissen Punkte  senkrecht  zur  Zahnmittellinie  gezeichnete  Linie 
wird  eine  krumme  Linie  von  zu  bestimmendem  Krümmungs- 
halbmesser sein.  Ebenso,  wie  wir  es  für  die  im  Allgemeinen 
als  Rotationshyperboloide  geformten  Radkörper  gethan  haben, 


*)  Vergl.  auch  „Hartj  Werkzeugmaschinen"  Tafel  40.  Bei  passender 
Wahl  des  Winkels  zwischen  Schraubenaxe  und  Zahnstange  kann  ein  aas 
der  gleitenden  Reibung  sich  ergebender  Seitendruck  vermieden  werden. 


Digitized  by 


Google 


179 

können  wir  für  die  nicht  als  Rotationskörper  gebildeten  Rad- 
forraen  die  Bedingung  des  richtigen  Zahneingriffes  so  ausdrücken, 
dass  die  herzustellende  Construction  in  der  Ebene  der  Krüm- 
mungskreise  jener  auf  den  Radgrundformen  gezogenen  Linien 
hei  denselben  gleiche  PeripheriegeschwindigJceit  vermitteln  soll. 
Da  bei  solchen  unrunden  Rädern  stets  die  beiden  thatsäch- 
lich  sich  vorfindenden  oder  zu  construir enden  Drehungsaxen 
parallel,  d.  h.  die  Räder  selbst  cylindrisch  sind  mit  geraden, 
parallel  zur  Axe  laufenden  Zahnmittellinien ,  so  abstrahiren 
wir  vollständig  von  allen  andern  Radformen  und  denken  uns 
die  oben  erwähnten  Krümmungskreise  mit  den  Radkreisen, 
<i.  h.  senkrecht  zu  den  Axen  geführten  Radschnitten  zusammen- 
fallend. 

Sind   (Fig.  135)    Oi  und  O2  die  beiden   Drehungsaxen,  so 
ist  die  erste  Bedingung,  dass  die  beiden  nicht  concentrischen 

Radcurven    sich    in  einem 

^iff-  13Ö.  Punkte  B  auf    der   Linie 

m*  des    kürzesten    Abstandes 

j      ^1'-''^  .|!^^\:  ^1  ^2  berühren  sollen,  d.  h. 

^.'.'::::'A^^^^  es  muss  O^B  +  BO.i==E 

oJ\  J^P  i^Ä'  sein. 

Habe  sich  nun  in  einem 
Zeitelemente  dt  das    eine 
Rad  um  den  Winkel  dcf^^  das  andere  um  dgp2  gedreht,  und 
«eien  die  variablen  Abstände 

Ol  TWi  =  r^      und      0%  W2  =  ^2 

nur  während  des  Zeitelementes  dl  als  constant  zu  betrachten, 
%o  gilt  jedenfalls 


und  daher 


sowie 


12. 
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Es  muss  daher   das  momentane  Uebersetzungsverhältniss 

T-^^   und   die  Entfernung  der  beiden  Axen  gegeben  sein,  um 

die  beiden  Radcurven  zu  verzeichnen.   Ist  aber  eine  derselben 
und   die   Lage  der  Drehungsaxen   gegeben,  so  lässt  sich  die 

andere  auch  graphisch 

finden.    Es  seien  (Fig. 

\0r        1^6)  a^  &i  Ol . . .  Punkte 

der  gegebenen  um  0^ 

drehbaren    Curve, 
welche  daher  nach  und 
tfifc-^-      ^'^  ^^^^  auf  der  Linie  Oi  0^ 
^-^^   '  die  Punkte  ABC  .  .  . 

passiren  werden ,  so 
ziehen  wir  die  concentrischen  Kreise  O2  -4 ,  O2  J5 ,  O2  C  .  .  .  , 
und   tragen  die  Stücke  ab: 


Fig.  136. 
OABC 


w 


...,._ -^.... 


-^1 


0  02=001  , 
O2  ^2  ^^^  ^1  ^1  J 


SO  sind  02  &2  ^2  •  •  •  Punkte  der  gesachten  Radcurve.  Diese  Con- 
structionsweise  setzt  allerdings  voraus,  dass  die  Eintheilungs- 
punkte  so  nahe  gesetzt  werden ,  dass  die  Sehne  füglich  statt 
des  Bogens  aufgetragen  werden  kann,  und  dass  die  Schnitte 
der  concentrischen  Kreise  mit  den  Radcurven  nicht  unter  so 
spitzen  Winkeln  erfolgen,  dass  ein  genaues  Bezeichnen  der 
Schnittpunkte  nicht  möglich  wird.  Ist  die  gegebene  Radcurve 
eine  geschlossene,  so  ist  damit  noch  nicht  gesagt,  dass  auch 
die  gesuchte  eine  geschlossene  Curve  wird.  Ist  die  gegebene 
Curve  ein  excentrischer  Kreisbogen,  so  kann  die  zugehörige 
andere  Curve  selbstverständlich  kein  Kreisbogen  sein. 


Fig.  137. 


i^- 


Weil  sich  die  beiden  Radcurven 
auf  der  Centrallinie  berühren  sollen, 
und  zwei  sich  berührende  Curven 
gemeinschaftliche  Tangente  im  Be- 
rührungspunkte haben,  so  muss 
der  Winkel  dieser  Tangente  mit 
den  Fahrstrahlen  für  beide  Räder 
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der  gleiche  sein,  d.  h.  es  muss  (Fig.  136)  <^OiCiti  ^=<^02C2t2 
sein. 

Ist  beispielsweise  dieser  Winkel  für  alle  Punkte  der  Rad- 
curve  constant  =(z,  so  ist  es  auch  die  Tangente  desselben. 
Diese  letztere  drückt  sich  (Fig.  137)  aus  durch 


Es  folgt  nun 


und 


hieraus  endlich 


.  rdrp 


7  ^E^^J 


9)  =  tg£^lgnat^^j, 


lgnatr  =  -J-  +  lgnatro. 

Da  ferner  bekanntlich  gesetzt  werden  kann 

lg  nat^  =  2,3026  log  ä;, 
so  lassen  sich  die  eben  erhaltenen  Gleichungen  auch  schreiben 


1. 


5P  =  2,3tgc^log(-^j, 


2.      tgc.- -^- 


Mt)' 


Es  lässt  sich  mithin  hieraus  für  jede  Stelle  dem  Winkel  qp 
gegen  die  Anfangslage  entsprechend  der  zugehörige  Fahrstrahl 
r  berechnen,  wenn  nur  der  dem  Ausgangspunkte  entsprechende 
erste  Fahrstrahl  Tq  bekannt  ist. 
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Für  poligonale  Räder  von  n  Ecken  folgt  unter  Annahme 
des  Poligöncentral  winkeis  2g)i  =^^  der  zugehörige  Tangenten- 
winkel 


tga  = 


9i _. 


«•  f  *• 

lg  nat  —      n .  lg  nat  —      2,3  n  log  — 
^6  ^0  ^0 


wohei  dann  natürlich  das  Verhältniss  —  des  grössten  und 
kleinsten  Fahrstrahles,  welche  zwischen  sich  einen  Winkel 
—  2(fi  =cfi  =  —  einschliessen,  gegehen  sein  muss.  So  ent- 
wickeln sich  für  das  1.,  2.,  3.  und  4.  Eck  die  Radformen  Fig. 
138  bis  141. 


Fig.  138. 


Fig.  139. 


Fig.  140. 


Fig.  141. 


Es  sei  z.  B.  ein  Dreieck  zu  construiren  mit  Vq  =  200°''",. 

ri  =  400'^''". 
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Dann  ist  zu  setzen: 


fpi  =-^=1,05, 


3 


^  =  2,...\og^  =  0,m, 


mithin 


Man  theilt  nun  ^i  in  eine  beliebige  Anzahl  gleicher  Theile, 

z.  B.  7,  und  erhält  dann  folgende  zusammengehörige  Werthe, 

wenn  man  nach  einander  für  cp  die  Werthe  setzt  in  Gleichung  3) 

12  7 

0,  ycpi,   y  9)1  ,  .  .  .  yfpi,  nämlich: 

q)=YVi  =y  1,05  =  0,00  ..logr=  2,301  .  ..r  =  200,0 

=  y  yi 0,15 2,344 220,9 

=  y7^i 0,30  ...*...  2,387 244,0 

=  |-97i    0,45 2,431 269,5 

=  Y<Pi 0,60 2,474 297,7 

=  y  9?i 0,75 2,517 328,8 

=  y  9)1 0,90 2,560 363,2 

=  y  yi 1,05  . 2,602 400,0. 

Unter  den  hauptsächlichst  angewandten  unrunden  Rädern 
zur  Erzeugung  einer  rotirenden  Bewegung  mit  variablem 
Winkelgeschwindigkeitsverhältnisse  finden  sich  excentrisch- 
kreisförmige  im  Eingriffe  mit  elliptischen,  und  zwar,  sobald 
dadurch  eine  üebersetzung  1 : 2  gefordert  wird. 

Man  macht  dabei  den  halben  Umfang  der  Ellipse  gleich 
dem  ganzen  Umfang  des   excentrisch  sich   drehenden  Kreises, 
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und  darf,  mit  Rücksicht  auf  die  in  den  Fällen  der  Anwendung 
geringen  Differenzen  zwischen  den  Längen  der  beiden  Axen  2  a 
und  2  b  der  Ellipse  deren  Umfang  ==  (a  +  &)  ^  setzen. 

Ist  die  Excentricität  d^r  Drehungsaxe  des  Kreises  =  e, 
sowie  dessen  Halbmesser  =  r  gegeben,  so  wird  gesetzt  werden 
müssen 

2  r  .T  =  -^  (a  +  6)  'T ,  oder  a  -(-  6  =  4  r. 

Wenn  für  geforderte  zweifache  Uebersetzung  bei  einer 
Umdrehung  des  Kreises  die  Ellipse  eine  halbe  Umdrehung 
machen  soll,  muss  sich  die  letztere  um  ihren  Mittelpunkt 
drehen ,  und  die  Entfernung  A  der  beiden  Drehungsaxen  ist 
dann  (Fig.  142) 

Az=zb-{-r-{-e^  oder  auch  A=za-\-r  —  e. 

Hieraus  ergibt  sich  a  —  b  =  2e, 

während  oben  war  a-(-6  =  4r, 


woraus  a  =  2  r  -f-  e , 

und  b  =  2r  —  e 

als  Maass  für  die  beiden  Halbaxen  der  Ellipse  folgt  (Fig.  142). 

Fig.  142. 


Digitized  by 


Google 


Fig.  143. 


185 

Die  zu  einem  excentrischen  Kreise  gehörige  Radform  ist 
streng  genommen  nicht  genau  eine  Ellipse ;  doch  kann  sie  für 
geringe  Excentricitäten  e,  daher  für  geringe  DiflFerenzen  der 
Halbaxen  a  und  b  als  solche  gezeichnet  werden. 

Eine  Bewegungsübertrag- 
ung mit  variablem  Winkelge- 
schwindigkeitsverhältnisse lässt 
sich  auch  durch  2  gleichgrosse 
elliptische  Räder  erreichen,  de- 
ren Rotationsaxen  je  in  einem 
Brennpunkte  und  zwar  um  die 
Länge  der  grossen  Axe  2  a  von 
einander  entfernt  liegen.  Es 
lässt  sich  dies  auf  folgende  Art 
darthun.  (Fig.  143.) 

Eine  Gerade  A  B  von  einer 

Länge  2e  bewege   sich  derart 

um   eine   andere  Gerade  A^  B^ 

von  derselben  Länge,  dass  der 

Punkt  A  einen  Kreis  um  -4i,  und  B  einen  Kreis  um  JB^  mit 

dem  Radius  AAi  =  BBi=^2a  beschreibe.    Der  momentane 

Durchschnittspunkt  von  AA^  und  BBi  sei  P. 

Es  wird  dann  für  jede  Stellung  l\AB Ai^AiB^B ^ 
daher  auch  /\  A  BF  ^Bx  A^  P, 
und  BP  =^iP, 

AB  =BiP, 
AP+BP  =.AxP+B,P. 

Der  geometrische  Ort  des  Punktes  P  ist  somit  eine 
Ellipse  mit  den  Brennpunkten  Ai  und  B^  für  die  Rotation  von 
AB  um  Ai  Bi  ,  und  eine  ebensolche  mit  den  Brennpunkten  A 
und  B  für  die  Rotation  von  A^  Bi  um  AB, 

Der  Prozess  ändert  sich  nicht,  wenn  statt  des  Rollens 
einer  Ellipse  auf  der  andern,  die  beiden  Ellipsen  gleichzeitig 
um  die  festen  Punkte  A  und  Ai  sich  drehen  und  dabei  sich 
in  dem  Punkte  P  berühren. 

Die  Grenzw^erthe  der  beiden  Fahrstrahlen  sind,  wenn  die 
Entfernung  der  beiden  Brennpunkte  AB  =  AiBi=2e  ist , 

rn.ftx  =  a  -f  e    und 
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Es  ist  daher  der  grösste  Werth  des  Uebersetzungsverhält- 
nisses 

^nmx  Ct  +  e 


*max 

rmin       a  —  e' 

und  der  kleinste  Werth 

a—e 

Um          ^_(_g    . 

Setzt  man 

*max          XT 

und  ferner 

so  wird  nach  einer  kleinen  Umformung 

4 

b      2yr 


a     i+yr' 

So  wird  z.  B.  für 

F=4  .  .  .  —  =  0,942  ....  -^  =  1,06, 
a  b 

=  9  .  .  .    >  =0,866 >  =1,15. 

Ist  hiezu  die  Entfernung  A  der  beiden  Axen  gegeben,  so 
folgen  die  Werthe  für  a  und  b  mit  Hilfe  der  Gleichungen 


A  =  2a, 

b           2VT 

b         VT 

^      1+VT' 

«=»f- 
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Die  Verzeichnung  der  Ellipse  (Fig.  144)  erfolgt  bequem 
(nach  Grashof)  auf  folgende  Weise.    Man  mache 

Fig.  144. 

AC^a, 

ziehe  AB,  und  trage  darauf 
ji9D  =  o-fe  an. 

A  D  halbirt  man  durch  die  auf  A  D  senk- 
rechte Linie  GEF^  so  erhält  man  in  den 
Durchschnittspunkten  E  und  F  mit  den  Richtungen  der  beiden 
Halbaxen  die  Mittelpunkte  der  Kreise  AG  und  GB^  aus 
welchen  die  Ellipse  gebildet  werden  kann. 

Für  die  Zähne  an  allen  unrunden  Rädern  werden  die  Mittel- 
linien normal  zur  Peripherie  gestellt,  und  als  Zahnform  am 
zweckmässigsten  die  Cycloide  gewählt,  für  welche  der  Halb- 
messer des  Wälzungskreises  gleich  der  Zahntheilung  und  als 
leitende  Linie  der  zur  Axe  normale  Radschnitt  (Querschnitt 
der  Radform)  genommen  wird.  Es  kommen  allerdings  mitunter 

auch  andere  als  kreis- 
^^^'  ^^^'  förmige  oder  elliptische 

Räder  in  der  Praxis 
vor,  doch  ist  deren 
Anwendung  ganz,  aus- 
nahmsweise, und  gehen 
wir  daher  auf  deren 
Formbestimmung  nicht 
näher  ein ;  kreisförmige 
und  elliptische  finden 
sich  an  Hobelmaschi- 
nen ,  Langlochbohr- 
maschinen, rotirenden 
Pumpen  und  Dampfmaschinen  etc.*) 

Für  elliptische  Räder  insbesondere  können  die  Zahnformen 
auf  zweierlei  Weise  construirt  werden :  Nimmt  man  Cycloiden- 
formen  an,  so  erzeugt  man  die  Zahnprofile  durch  Wälzen 
eines  Kreises  vom  Halbmesser  gleich  der  Zahntheilung  auf 
und  in  der  Ellipse.    Es  werden   dann  die   auf  eine  Viertel- 


^Ha.p 


*)  Unrunde  Räder  für  eine  Garnaufwinde-Maschine,  Engineering  1871 
6.  Januar. 
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ellipse  treffenden  Zähne  sämmtlich  verschieden,  wenn  die  Ellipse 
als  solche  genau  gezeichnet  ist.  Ist  sie  aber  nach  obigem  Ver- 
fahren aus  zwei  Kreisbögen  zusammengesetzt,  so  ergeben  sich 
nur  zweierlei  Zahncurven. 

Sollen  die   elliptischen   Räder 

^^S'  1^-  Evolventenzähne   erhalten ,  so  ist 

-'"/^■"""  *^  als  zugehörige  Evolute  eine  con- 

^.'>>^^^;;- V- ..  focale  Ellipse  *)  (Fig.  146)   anzu- 

//,;'>^       I  ^^^•■4tey\         nehmen,  von  welcher   die  Zahn- 

i4..4j'  0 l ^^^-       ^®^^  ebenso  als  Evolvente  erhalten 

\  \  v\^  I        ^^^\'         wird,  wie  früher  die  Kreisevolvente 

\\  ^'*-T. .7J7:'"''"/  '^z'  bei  gewöhnlichen  Rädern.  Die  Evo- 

**^«.^  - -f'^:"^''  lutenellipse  kann   dabei  nur  an- 

nähernd mit  dem  Zahnfuss  über- 
einstimmend angenommen  werden,  wenn  die  Excentricität  und 
somit  die  Differenz  der  beiden  Halbaxen  gering  ist,  da  ganz 
correcter  Weise  confocale  Ellipsen  nicht  äquidistant  sind. 


§.  34.    Zusammengesetzte  Rädervorgelege. 

Während  als  einfache  Rädervorgelege  solche  bezeichnet 
werden  können,  bei  welchen  nur  zwei  um  festliegende  Axen 
drehbare  Räder,  das  treibende  und  das  getriebene^  sich  in  Ein- 
griff befinden,  werden  als  zusammengesetzte  solche  bezeichnet, 
bei  welchen  zwischen  dem  ersten  (treibenden)  und  dem  letzten 
(getriebenen)  noch  andere  Räder  eingeschaltet  sind,  oder  solche, 
bei  welchen  die  relative  Lage  der  Drehungsaxen  keine  feste 
ist.  Man  unterscheidet  demnach  mehrfache  und  epicyclische 
Vorgelege  und  Combinationen  dieser  beiden. 

1.  Mehrfache  Vorgelege, 
a.  Zwischenräder  (Fig.  147  und  148). 

Es  seien  zwischen  dem  ersten  Rade  Ei  auf  der  ersten  Axe 
Ai  und  dem  letzten  Rade  Bx  auf  der  letzten  Axe  Äx  noch  eine 
Anzahl  anderer  Räder: 


*)  Siehe  „Civilingenieur"  vol.  XXI.  pag.  223  „über  Verzahnung  ellip- 
tischer Räder"  von  Prof.  Dr.  Kirsch, 
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i?2  auf  der  Axe  Ä2 , 


J?a 


-^8  ? 


vorhanden,  welche  alle  der  Reihe  nach  im  Eingriff  seien: 
Bi  mit  i?2  ,  i?2  ß^i^  i?8  ,  .  .  .  i?x-i  mit  iJ^ ,  . 

Fig.  147.  Fig.  148. 


SO  sind  die  gleichzeitigen  Umdrehungen 
der  Axe  Ai  und  des  Rades  i?i  .  .  .  Wj  .  .  . 

>      >     A2 i?2  •  •  •  ^2  =  • 


=  w, 


jtl'2  "^3 


-  T>  -^2  -^1  -^1 

>         >       A -Rs.  .   .  ^3=«2   p^  =  «?l    p-=^l    71 

-^3  -^3  -^3 


A. 


Bj,.  .  .njc  = 


Bi  Z\ 


Die  Umdrehungszahl  des  letzten  Rades  resultirt  mithin,  wie 
wenn  die  Zwischenräder  gar  nicht  vorhanden  wären,  und  das 
erste  direct  in  das  letzte  eingreifen  würde.  Die  Umfangs- 
geschwindigkeiten sämmtlicher  Räder  sind  gleich  gross,  daher 
alle  auch  gleiche  Theilung  haben  müssen.  Von  Einfluss  ist 
die  Anzahl  der  Zwischenräder  lediglich  auf  die  Umdrehungs- 
richtung, welche  bei  einer  geraden  Anzahl  derselben  für  das 
erste  und  letzte  Rad  ungleich,  für  eine  ungerade  Anzahl  der- 
selben gleich  ist.  Es  haben  somit  das  1.,  3.,  5.  .  .  .  und  das 
2.,  4.,  6,  .  .  .  bezw.  gleiche  Drehungsrichtung. 

Bei  conischen  Rädern  muss   man  sich  diese  Drehung  vom 
Durchschnittspunkte  der  Axen  angesehen  denken.  Dieser  Punkt 
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ist  die  gemeinsame  Spitze  sämmtlicher  Grundkegel,  und  be- 
sitzen sämmtliche  berührende  Erzeugenden  gleiche  Länge. 

b.  Mehrfache  Uebersetzungen  (Fig.  149  und  150). 

Sind 
fi      r,      r3  .  .  .  r,     die  treibenden  Räder  auf  den  Axen, 

A-i       A.2       -0.3  .  .  .  M.X  , 

El     B2     i?8  •  •  •  ^x    die  getriebenen  Räder  auf  den  Axen, 

A2        A^        A^  .    .    .    -4j:J-l  , 

Wj      «2      Ws  .  .  .  M^+i  die  Umdrehungszahlen  der  gleichbezeich- 
neten Axen, 
so  ist 


fh  = 


=  «1 


Wj  = 


^3  =  W2  w-  =  ^1  Ip-  •  7?  • 

JLI2  -tVi      ilj 


^1 


Wx+l  = 


ri     ^2  »"x  ^1    ^9 

1    T?       7?     •   •  •    7?  "l    ^       ^ 


Solche  mehrfache  Uebersetzungen  sind  nöthig,  um  grosse 
Differenzen  in  den  Umdrehungszahlen  der  ersten   und  letzten 


Fig.  149. 


Fig.  150. 


^ 
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Axe  zu  vermitteln,  was  sich  wohl  theoretisch,  praktisch  jedoch 
sehr  oft  nicht  mit  einem  einzigen  Räderpaare  erreichen  lässt, 
Ist  dabei  die  Anzahl  der  ßädereingriflfe  oder  Uebersetzungen 
=  a:,  so  ist  die  Anzahl  der  benöthigten  Axen  =x-{-l. 

Sind  sämmtliche  Uebersetzungen,  d.  h.  Halbmesser-  oder 
Zahnzahlverhältnisse  gleich  und  zwar  =i,  ferner  die  totale 
üebersetzung  =  J".  so  ergibt  sich 

2.  Epicyclische  Getriebe, 

Die  allgemeine  Charakteristik  eines  epicyclischen  Getriebes 
(Vorgeleges)  ist  folgende.  Zwischen  zwei  Axen  ist  eine  Getriebs- 
verbindung  derart  hergestellt,  dass  mindestens  eine  Axe  dieses 
Zwischengetriebes  auf  einem  Hebel  gelagert  ist,  der  um  eine 
der  Hauptaxen  drehbar  ist.  Diese  als  Drehungsaxe  des  Hebels 
dienende  Axe  heisse  die  erste,  das  darauf  befestigte  Rad  sei 
mit  Ti  und  dessen  Drehung  (absolut  gedacht)  mit  ai  bezeichnet. 

Bezieht  man    diese    Drehung,    sowie 
Flg.  151.  g^^ßjj  diejenige  der  letzten  Axe  a^  und 

des  Hebels  =  a  auf  eine  feste  Linie  im 
Räume,  z.  B.  eine  verticale  (Fig.  151), 
so  stellen  sich  die  gleichzeitigen  rela- 
tiven Drehungen  der  beiden  Räder 
gegen  den  ruhend  gedachten  Hebel 
dar  durch 

ai  —  a    und     a^  —  cc , 

Bei  ruhend  gedachtem  Hebel  sei  ferner  die  durch  das  Zwischen- 
getriebe hergestellte  Üebersetzung  zwischen  der  ersten  und  der 
letzten  Axe  =«7",  so  kann  jedenfalls  gesetzt  werden: 

(«as  —  «)  =  (<^i  —  c^)J 1) 

Der  Drehungssinn  muss  so  aufgefasst  werden,  dass  bei 
ruhendem  Hebel  für  gleiche  Drehung  des  ersten  und  letzten 
Rades  eT' positiv,  für  ungleiche  Drehungsrichtung  aber  negativ 
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gesetzt  wird.  Aus  dieser  Gleichung 'folgen  nun  folgende  drei, 
welche  die  hauptsächlichen  Bewegungsverhältnisse  des  ersten 
und  letzten  Rades  sowie  des  beweglichen  Hebels  klar  stellen: 

^-     1-J    ' ^> 


c^i=-cc-\ j— , 3) 

a^=a-\-{ai—ä)J 4) 

Handelt  es  sich  um  gleichzeitige  Drehungen,  so  kann  an- 
statt der  in  gleichen  Zeiten  erfolgenden  Drehungen  um  die 
Winkel  ai  ,  Ux  und  a  auch  die  Tourenzahl 

Ml  ,  Mjc  und  n 

gesetzt  werden. 

Anwendung  finden  epicyclische  Vorgelege  vor  Allem  in 
folgenden  Fällen: 

1.  Wenn  die  epicyclische  Bewegung,  d.  h.  die  Bewegung 
eines  ein  Zwischengetriebe  tragenden  Hebels  selbst  Zweck 
ist,  oder  wenn  Axen  mit  veränderlicher  Lage  verbunden 
werden  sollen, 

2.  wenn  Uebersetzungsverhältnisse  hergestellt  werden  sollen, 
deren  Ausführung  mit  gewöhnlicher  Getriebsanordnung 
schwierig  ist, 

3.  wenn  der  Einfluss  von  zwei  verschiedenen  gleichförmigen 
oder  ungleichförmigen  Drehungen  in  einer  dritten  Dreh- 
ung sich  combiniren  soll. 

Beispiele : 

Figr.  152.  Zu  Gattung  1).  a.  Hieher 

gehört   das  Rädergehänge, 

v''^"v  .-"*"*^v  in  Fig.  152  mit  Stirnrädern 

;'   "Ql   )  /    ,    j        \  —     durchgeführt,    aber    auch 

*\     jN^l^^v^       _  I    ^OX       '         mit     Kegelrädern      herzu- 

**vbr^::;^       7  stellen.*)  Es  besteht  dieses 

'<h:5^"'   ^"--—-'^  aus  2   combinirten   epicyc- 

lischen  Getrieben, 


*)  Siehe  „The  Engineer"  vol.  38  pag.  248. 
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für  das  eine  ist  Ai  die  erste  feste  Axe, 
Ax  die  letzte  Axe, 

für  das  zweite  A^,  =  Bi  die  erste  Axe, 
Bx  die  letzte  Axe, 

und  gelten  daher  folgende  Gleichungen: 


^i=«H — j — 1 


Soll  nun   die  Verschiehbarkeit  der  Axen  auf  die  endliche 
Bewegung  keinen  Einfluss  haben,  so  muss  fiir 

«1=0  auch  ßx  =  0  werden. 

Es  ist  dies  dann  der  Fall,  wenn 

a,  =  u{l^J,),  und  ß^=ß(^l-l-y 

und  weil  das  letzte  Rad  des  ersten  Systemes  auf  der  Axe  A^. 
identisch  ist  mit  dem  ersten  Rade  des  zweiten  Systemes  auf 
der  Axe  Bi  =Ax,  also  auch  die  absolute  Drehung  cc^=zß^  , 
so  folgt 

Soll  also  die  Bewegungsübertragung  von  der  ersten  (Ai)  auf 
die  letzte  Axe  (J?,)  vor  sich  gehen  unabhängig  von  der  wech- 
selnden Lage,  also  von  der  Drehung  a  und  ß  der  beiden  Hebel, 
so  muss  der  letzten  Gleichung  genügt  werden  durch 

Ji=J,  =  +l, 

d.  h.  die  Grösse  der  Zwischenräder  ist  gleichgiltig  und  brauchen 
nur  die  Endräder  auf  jedem  Hebel  gleich  gross  zu  sein;  aus 
dem  +  Zeichen  aber  folgt,  dass  die  Drehungen  aller  Endräder 
in  gleichem  Sinne  erfolgen,  wenn  auf  jedem  Gelenke  eine  unge- 
rade Anzahl  von  Zwischenrädern  sich  vorfindet. 

b.  Als  weiteres  hierher  gehöriges  Beispiel  kann  das  Trieb- 
werk einer  Strassenlokomotive  erwähnt  werden.  (Fig.  153.) 
Hiebei  ist  nur  das  eine  der  beiden  Triebräder  auf  der  Trieb- 

Keller,  Cotutrnetionalehre.  13 
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axe  fest,  das  andere  dagegen  durch  ein  DiflFerentialräderwerk 
mit  derselben  verbunden,  sonst  aber  lose  auf  der  Axe  drehbar. 

So  lange  die  Bewegung  auf  ge- 
^^^-  ^^^'  rader  Bahn  vor  sich  geht  und 

der  Widerstand  beider  Trieb- 
räder constant  ist,  bleibt  auch 
wegen  des  durchweg  gleichen 
Zahndruckes  zwischen  sämmt- 
lichen  conischen  Rädern  der  Dif- 
ferentialmechanismus in  Ruhe. 
Beide  Triebräder  bewegen  sich 
dann  mit  vollkommen  gleicher 
Geschwindigkeit  mit  einander. 
Sobald  jedoch  der  Widerstand 
nicht  auf  beide  Triebräder  in 
gleicher  Grösse  wirkt,  wird  eine 
Bewegung  in  den  Rädern  des 
DiflFerentialmechanismus  entste- 
hen, es  werden  die  beiden  Trieb- 
räder ihre  gegenseitige  Stellung 
ändern.  Diese  dadurch  veranlasste  selbstständige  Beweglichkeit 
beider  Triebräder  ist  insbesondere  für  die  Bewegung  in  Curven 
von  grossem  Werthe. 

Zu  Gattung  2.  Die  Benützung  eines  epicyclischen  Getriebes  zur 
Herstellung  grosser  Uebersetzungen  zeigt  der  Eade'sche  Flaschen- 
zug. (Fig.  154.)  Hierbei  ist  das  erste  Rad  ein  innen  verzahntes, 

Fig.  154. 


das  letzte  ein   mit   demselben  in  EingriflF  befindliches  aussen 
verzahntes;  das  letztere  ist  derart  in  dem  beweglichen  Hebel 
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gelagert  (in  Ausführung  auf  einem  auf  der  ersten  Axe  sitzen- 
den Excenter),  dass  es  an  der  Kreisbewegung  desselben  theil- 
nehmen  muss,  selbst  aber  an  der  Drehung  verhindert  ist.  Da 
nun  demgemäss  hier  ax=0  gesetzt  werden  muss,  so  folgt 


„,=.a(i-^y 


Die  Uebersetzung  bei  ruhendem  Hebel  ist  hier 

■^=+|. 

wobei  Zi  und  Zj,  die  Zahnzahlen  des  ersten  und  des  letzten 
Rades  sind,  folglich  wird  hier 

Wird  nun  hierin  Z,-=Z^  —  1  gemacht,  so  wird 


(x        -^i-n  1 


Hierher  gehören  auch  die  zur  Bewegung  mannigfaltiger 
Uhr-  und  Planetenwerke  dienenden  Anordnungen. 

Zu  Gattung  3.  kann  als  Beispiel  das  bei  Spinnmaschinen 
benützte  epicyclische  oder  DiflFerentialräderwerk  erwähnt  werden, 


Fig.  155. 


wobei  bei  constanter  Spindeldrehung 
die  Spulendrehung  nach  Maassgabe  der 
Aufwickelung  des  Gespinnstes  regulirt 
werden  muss.  Man  findet  hiebei  epicyc- 
lische Vorgelege  mit  conischen  und  mit 
cylindrischen  Rädern.    In  Fig.  155  ist 

Sl  5  s  uU  ®^^  solches  mit  cylindrischen  Rädern 
I  Bt""""«"™  schematisch  dargestellt,  und  ergibt  sich 
dabei  aus  der  Drehung  «^  der  ersten 
^^^^l^g^  (Spindel-)  Axe  und  derjenigen  n  des 
epicyclischen  Hebels  (hier  zum  Wagen- 
antrieb dienend,  als  Rad  ausgeführt) 
die  combinirte  Bewegung  der  letzten  (Spulen-)  Axe  durch  die 
Gleichung 


M,  =  n  -}-  («1  —  n)  J^ 


13. 
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Da  hierin  n^  constant,  n  aber  variabel  ist,  d.  h.  die  Wagen- 
bewegung mit  variabler  Geschwindigkeit  vor  sich  geht,  so 
muss  auch  Wa-  variabel  werden. 

Ahstellungsvorrichtungen.  Der  Betrieb  zweier  Wellen  durch 
Zahnräder  kann  unterbrochen  werden,  indem  man  entweder  die 
Verbindung  eines  derselben  mit  seiner  Welle  aufhebt  oder  die 
beiden  zusammenarbeitenden  Räder  ausser  Eingriff  bringt.  Zur 
auslösbaren  Verbindung  der  Räder  mit  ihren  Wellen  dienen  die 
auslösbaren  Kupplungen,  und  zwar  Klauen-  oder  Frictionskupp- 
lungen.  Die  In-  oder  Ausser- EingrifiFsetzung  zweier  Räder  kann 
durch  Bewegung  des  einen  derselben  nach  axialer  oder  radialer 
Richtung  erreicht  werden,  selbstverständlich  aber  nur  während 
des  Stillstandes.  Während  die  Verschiebung  der  Räder  sammt 
ihren  Axen  nach  radialer  Richtung  stets  wegen  der  hiezu 
nöthigen  Anordnung  beweglicher  Lager  unbequem  und  selten 
angewandt  ist,  finden  wir  für  die  andere  Anordnung  der  axialen 
Verschiebung  der  Zahnräder  mit  oder  auf  ihren  Axen  viele  Bei- 
spiele insbesondere  bei  den  Hebemaschinen.  Werden  die  Räder 
auf  den  Axen  verschoben,  so  geschieht  dieses  durch  Ausrück- 
gabeln, welche  wie  bei  den  auslösbaren  Kupplungen  (Fig.  53  bis 
56)  in  eine  an  der  Radnabe  angebrachte  Ringnuthe  eingreifen. 


VI.  FRICTIONSRÄDER. 

§.  35.    Allgemeine  Anordnungen  und  Berechnungen  für  den 
Frictionsbetrieb. 

Wenn  die  theoretischen  Radgrundformen  nicht  mit  Zähnen 
versehen,  sondern  derart  in  Berührung  gebracht  werden,  dass 
dieselben  sich  durch  die  in  Folge  der  Berührung  entstehende 
Reibung,  durch  die  Adhäsion  an  der  Berührungsstelle,  gegen- 
seitig in  Bewegung  versetzen,  so  erhalten  wir  den  Frictions- 
betrieb im  engeren  Sinne,  während  im  weiteren  Sinne  auch  die 
Bewegungsübertragung  durch  Riemen,  Drahtseile  u.  s.  w.  als 
Frictionsbetrieb  zu  betrachten  ist.  Die  Radgrundformen  be- 
rühren sich  in  diesem  Falle  nur  nach  einer»  geraden  Linie, 
der  relativen  Momentanaxe,  und  ist  dann  die  relative  Bewegung 
der  beiden  Radkörper  ein  Rollen  des  einen  auf  dem  andern 
ohne  Gleiten.  Von  den  hiezu  passenden  theoretisch  denkbaren 
Radformen  finden   wir  in  der  Praxis  nur  wenige   ausgeführt, 
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nämlich  nur  einfach  cylindrische  Räder  zur  Verbindung  zweier 
paralleler  Axen  (Fig.  156),  sich  berührend  nach  einer  Geraden 
parallel  zu  den  beiden  Rotationsaxen,  und  die  einfach  conischen 
zur  Verbindung  zweier  sich  schneidender  Axen  (Fig.  157),  sich 


Fig.  156. 


Fig  157. 


Fig.  158. 


berührend  nach  einer  geraden  Erzeugenden  der  Conusse.  Neh- 
men wir  die  benützte  Länge  der  Berührungslinie  unendlich 
klein  an,  so  lassen  sich  für  die  Verbindung  zweier  sich  schnei- 
dender Axen  auch  zwei  ebene  Scheiben  benützen,  bei  welchen 
die  Peripherie  der  einen  mit  der  Ebene  der  andern  in  Berüh- 
rung steht  (Fig.  158).  Sowie  aber  die  erstere  eine  messbare 
Dicke  erhält,  was  bei  praktischen  Ausführungen  der  Fall  sein 
muss,  so  findet  die  Berührung  der  beiden  nicht  mehr  allein  in 

der  relativen  Momentanaxe  statt, 
und  folgt  hieraus  eine  hinzukom- 
mende relative  schleifende  und 
nicht  mehr  rein  rollende  Bewe- 
gung. Eine  Abweichung  von  der 
lediglich  rollenden  Bewegung  tritt 
ferner  auf,  wenn  man  zur  Erzeu- 
gung grösserer  Reibung  von  der 
theoretischen  Radgrundform  in 
der  Weise  abweicht,  dass  man  die 
beiden  Radumfänge  keilförmig  in 
einander  eingreifen  lässt. 

In  allen  Fällen  werden  die  Halbmesser  der  lediglich  rollen- 
den Kreise  gegeben  sein  durch  die  früher  entwickelte  Formel 


T 


Ti         W2         "^  Wi' 
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an  allen  andern  Stellen  findet  noch  eine  relative  schleifende 
Bewegung  und  daher  Reibung  und  Abnützung  statt. 

Ihre  Hauptanwendung  finden  die  Frictionsräder  zum  Betrieb 
von  sehr  schnell  rotirenden  Apparaten,  wie  Centrifugen,  roti- 
renden  Pumpen  etc.  Solche  können  nur  dann  sicher  ohne 
Schaden  für  die  Transmissionstheile  in  Bewegung  gesetzt  werden, 
wenn  diese  letzteren  in  sich  eine  gewisse  Nachgiebigkeit  besitzen, 
welche  sich  hier  durch  ein  Schleifen  der  berührenden  Theile 
auf  einander  äussert.  Ein  solches  Schleifen  ist  auch  von  grösstem 
Vortheile,  wenn  Arbeitsmaschinen  mit  sich  steigernden,  und 
möglicherweise  die  Festigkeitsgrenze  überschreitenden  Wider- 
ständen zu  betreiben  sind,  ein  Fall,  welcher  z.  B.  beim  Betrieb 
von  Schraubenpressen  eintreten  kann. 

Wenn  ein  gleicher  Zweck  auch  durch  Riemenscheiben 
erreicht  werden  kann,  so  ist  deren  Benützung  doch  bei  geringer 
Axenentfernung  und  oft  auch  bei  zu  grosser  Geschwindigkeit, 
bei  welcher  die  Adhäsion  des  Riemens  durch  die  Centrifugal- 
kraft  gestört  wird,  nicht  gut  durchzuführen. 

Die  an  der  Berührungsstelle  durch  den  Druck  P  der  Rad- 
umfänge  gegen  einander  entstehende  Reibung  muss  mindestens- 
so  gross  sein,  wie  der  auf  den  Halbmesser  der  Berührungs- 
stelle reducirte  Widerstand  Q,  d.  h.  es  muss  (Fig.  156) 

sein,  woraus 

Es  können  dabei  als  Reibungscoefficienten  in  Rechnung 
gebracht  werden  für  die  Berührung 

von  Eisen  und  Eisen ^i  =  0,15, 

>  Eisen     >     Papier  oder  Hirnholz     =  0,20, 

>  Eisen     >     Leder  oder  Kautschuck  =  0,25. 

Dabei  ist  selbstverständlich  ein  Zwischenkommen  von  fettigen 
Substanzen  zwischen  die  Reibungsflächen  zu  vermeiden,  da 
hiedurch  der  Reibungscoefficient  verkleinert,  und  daher  ein 
grösserer  Raddruck  nöthig  würde. 


Digitized  by 


Google 


199 


Die  gegenseitige  Adhäsion 
kann  vergrössert  werden,  wenn 
man  die  beiden  Radumfänge 
keilförmig  in  einander  ein- 
greifen lässt  (Fig.  159),  und 
zwar  wird  hiefür  (wie  §.18 
pag.  66)  zu  setzen  sein: 

sin  y  +  iucos-g-j, 


wobei   N  der   Normaldruck 
ist  zwischen  den  Berührungs- 
stellen der  Keilseiten.    Ebenso  muss  auch  hier 


sein,  woraus 


Es  ist  hiebei  3  der  Tieilspitzenwinkel ,  welcher  zu  30°  bis  40° 
aufgetragen  wird. 

Conische  Frictionsräder  erhalten  dadurch  den  nöthigen 
Normaldruck  N^  dass  das  eine  derselben  mit  einem  Drucke  pi 
in  der  Richtung  seiner  Drehungsaxe  gegen  das  andere  bewegt, 
und  so  eine  Art  Keilwirkung  erzeugt  wird.  In  Folge  davon  wird 

auch  die  Axe  des  ersteren  mit  einem 
Drucke  q^  und  diejenige  des  zweiten 
Rades  mit  einer  Kraft  q^  gegen  ihre 
Lager  gepresst,  während  das  letztere 
Rad  auch  noch  einen  axialen  Druck 
Pi  auszuhalten  hat  (Fig.  160).  Wir 
erhalten  nun  folgende  Gleichungen: 


Fig.  160. 


P'w 


fl^' 


_^^*/« 


V 


J 


1.  .  .  2?i  =jt(gi +^sin5i+jMi  JVc©s5i, 

2.  .  .  gi  =  j^Tcos  5i  — ui  ^sin 8i , 

3.  .  .  |}2  =  ^cos  dl  —  fii  NsivL 8i  — ]ug2i 

4.  .  .  32  =  ^sin  Si  +f(i  JVcos^i . 
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Es  bedeutet  hiebei  u  den  Coefficienten  für  die  Reibung 
zwischen  Axe  und  Lager,  ^4^  denjenigen  für  die  Reibung  an 
den  Radumfängen.    Aus  diesen  4  Gleichungen  folgt: 

/^i=[(l— i«i"i)8in(yi+(^-|-^i)cosdi]iSr, 

und  hieraus  mit  u  =  //i  =  tg  o 

j?i_sin3i+cos3ttg2() 
i;,~cosd\~sin3itg2(>"~^^^^^+'^^^- 

Ebenso  erhält  man 

^2      sin  5i  +  /i  cos  5i       .    .^    .    . 
qi       cos 5i  —  .M  sm  (^1        ^^  ^    '  ^'^ 

Bei  Vernachlässigung   sämmtlicher  Reibungen  würde   sich 

ergeben : 

_p 
jPj  =  JVsin^i  =  ^2  >  —  sin  di  , 

_P 

jP2  =  -?^cos(Ji  =  5i  >  —  cos  §1  . 


§.  36.  Constructive  Ausführung  der  Frictionsräder. 

Der  Radkörper  wird  betrefifs  seines  Halbmessers  und  der 
Stärke  von  Nabe,  Armen  und  Radkranz  nach  den  für  Zahn- 
räder gegebenen  Regeln  ausgeführt,  der  Radkranz  der  theo- 
retischen Form  des  Radumfangs  entsprechend  glatt  abgedreht. 
Ein  Lederbesatz  wird  durch  Aufleimen  eines  Lederstreifens 
(Fig.  161)  oder  dadurch   hergestellt,    dass  man   eine  Anzahl 

Fig.  161.  Fig.  162.  Fig.  163  *). 


*)  Zeitschr.  d.  Vereins  deutsch.  Ing.  Band  XI.  pag.  25. 
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Lederplatten  zwischen  zwei  guss-  oder  schmiedeiserne  Scheiben 
fest  durch  Schrauben  einpresst  (Fig.  162).  Auf  ähnliche  Weise  wird 
auch  (Fig.  163)  ein  Holzring,  mit  der  Hirnseite  nach  aussen, 
um  den  Radkranz  gelegt  und  gegen  denselben  durch  einen 
schmiedeisernen  Ring  und  Kopfschrauben  befestigt.  Beim  Be- 
trieb von  Centrifugen  findet  man  vornehmlich  den  Eingriff 
eines  grösseren  conischen  Rades  mit  eiserner  Reibungsoberfläche 
in  ein  kleineres  conisches  Triebrad  aus  Papier.  Zur  Herstellung 
der  Papierconusse  (Fig.  164)   wird  vorher  auf  die  zugehörige 


Fig.  164. 


Fig.  165. 


Welle  eine  Gusseisenscheibe  mit  langer  Nabe  und  auf  diese 
Papier-  oder  Pappscheiben  bis  zur  genügenden  Höhe  gesteckt. 
Die  letzteren  werden  durch  die  aufgelegte  Schlussscheibe  mittelst 
kräftigen  Druckes  von  einer  hydraulischen  oder  Schrauben- 
presse comprimirt,  wonach  eine  auf  das  Axenende  aufgesetzte 
Mutter  die  Schlussscheibe  an  ihrer  Stelle  und  die  Papierlage 
in  ihrem  comprimirten  Zustande  erhält.  Fig.  165  zeigt  die 
Anordnung  des  Betriebes  einer  Centrifuge,  wobei  der  nöthige 
Raddruck  durch  eine  Feder  hervorgebracht  wird. 

Bei  keilförmigem  Eingriff  von  Frictionsrädern  ist  die  Ein- 
griflfstiefe  möglichst  gering  zu  machen,  um  die  in  Folge  der 
verschiedenen  Geschwindigkeiten  beider  Räder  an  den  Keilflächen 
sich  ergebende  Abnützung  und  Reibung  zu  reduciren.  Der 
Keilwinkel  an  dessen  Spitze  wird  im  Mittel  zu  30°  genommen. 
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Die  Anzahl  der  eingreifenden  Keilbahnen,  welche  sich 
von  1  bis  6  findet,  hat  keinen  Einfluss  auf  den  Druck,  mit 
welchem  zwei  solche  Räder  zusammengepresst  werden  müssen, 
da  bekanntlich  die  Reibung  unabhängig  ist  von  der  Grösse  der 
sich  reibenden  Flächen,  wohl  aber  wird  bei  grösserer  Anzahl 
der  Keilbahnen  die  Abnützung  in  jeder  einzelnen  Bahn  ge- 
ringer. 

Eine  zuverlässige  auf  Festigkeitsgleichungen  basirte  Berech- 
nung für  die  Stärken  der  in  einander  eingreifenden  Keile  kann 
nicht  durchgeführt  werden,  und  darf  die  mittlere  Stärke  gleich 


Fig.  166. 


Fig.  167. 


der  Stärke  a  der  gusseisernen  Zähne  von  Zahnrädern  genommen 
werden   (Fig.  166  und  167).    Die  Eingriffstiefe  trägt  man  zu 

-^  über  und  -^  unter  dem  Radkreise  auf,  und  lässt  noch  einen 

Spielraum  von  mindestens  -^. 

Eine  Hauptsache  bei  allen  Frictionsrädern,  und  daher  ins- 
besondere bei  den  am  häufigsten  angewandten  Keilrädern,  ist, 
dass  dieselben  vollkommen  rund  laufen,  und  daher  entweder 
erst  auf  den  zugehörigen  Axen  abgedreht,  oder  auf  conische 
Wellenstücke  aufgepasst  werden.  Auch  muss  es  aus  gleichem 
Grunde  zweckmässig  erscheinen ,  die  Axen  an  ihren  Lager- 
stellen conisch  zu  formen,  so  dass  auch  bei  erfolgter  Aus- 
nützung die  axiale  Lage  erhalten  werden  kann.  Das  Aufkeilen 
cylindrisch  ausgebohrter  Frictionsrädernaben  auf  cylindrische 
Wellen  würde  unfehlbar  eine  gegen  die  letzteren  excentrische 
Lage  der  Radumfänge  und  somit  variablen  Raddruck  zur 
Folge  haben.  Um  eine  trotz  aller  Vorsicht  entstehende  Excen- 
tricität  des  Radumfanges  auszugleichen,  sollte  das  Anpressen 
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des  einen  verschiebbaren  Rades  stets  mit  zu  Hilfenahme  eines 
elastischen  Mittels  (Stahlfedern,  Kautschuckpuffer  oder  Dampf 
etc.)  geschehen. 

Frictionsbetrieb  mit  variablem  Geschwindigkeitsverhältnisse 
wird  erreicht  bei  Verbindung  zweier  sich  schneidender  Axen 
mittelst  einer  mit  der  einen  Welle  verbundenen  Planscheibe  und 
eines  mit  oder  auf  der  andern  Welle  verschiebbaren  cylindrischen 
Frictionsrades  (Fig.  158  pag.  197).  Da  die  relative  Bewegung 
zweier  derartiger  Räder  mit  messbarer  Breite  nicht  mehr  eine 
rein  rollende  ist,  und  bei  hinzukommender  gleitender  Bewegung 
stets  Reibungswiderstand  und  Abnützung  erzeugt  wird,  so  sollte 
das  mit  der  Planscheibe  in  Berührung  stehende  Frictionsrad 
eine  ganz  geringe  Breite  (Dicke)  erhalten,  oder  noch  besser 
schwach  gewölbt  gebildet  werden,  so  dass  die  Berührung,  wie 
von  der  Theorie  verlangt,  nur  in  einem  Punkte  stattfindet- 
Anwendung  findet  diese  Art  der  Transmission  für  Centrifugen,. 
und  besonders  für  Schraubenpressen  mit  Maschinenbetrieb  *), 
auch  bei  Spinnmaschinen  **)  u.  s.  w. 

Der  gleiche  Zweck  wird  auch  erreicht 
durch  Verbindung  eines  conischen  mit  einem 
cylindrischen,  parallel  zur  Erzeugenden  de& 
Conus  verschiebbaren,  Rade.  Auch  hiebei 
sollte  das  letztere  eine  Scheibe  von  unend- 
lich kleiner  Dicke  sein,  damit  die  Berüh- 
rung durch  eine  möglichst  geringe  Aus- 
dehnung stattfinde,  und  daher  Reibung 
und  Verschleiss  gering  ausfalle.  (Fig.  168.) 
Letzteres  ist  der  allgemeinste  Fall,  in  Fig. 
158  dagegen  derselbe  specialisirt  für  einen 
Spitzenwinkel  des  Conus  von  180°. 


Fig.  168. 


♦)  The  Engineer  1872.  20.  Dez.    Zeitschr.  d.  Ver.  deutsch.  Ing.  Band 
IX.  pag.  25  a.  s.  w. 

**)  Schweiz,  polyt.  Zeitschr.  1866  pag.  66. 
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Drittes  Capitel. 
Verbindung  zweier  rotirender  Bewegungen 

durch  Räder  in  mittelbarer  Verbindung. 
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VII.  RIEMENTRANSMISSION. 


§.  37.    Allgemeine  Berechnung  der  Spannungen  in  einem  um  zwei 
Rollen  gelegten  biegsamen  Faden. 

Wenn  die  Entfernung  der  beiden  zu  verbindenden  Axen 
gross  ist  oder  locale  sowie  constructive  Verhältnisse  eine  un- 
mittelbare Bewegungsübertragung  durch  zwei  sich  berührende 
Räder  (Zahn-  oder  Reibungsräder)  nicht  gestatten,  so  wird 
zwischen  die  beiden,  mit  den  beiden  Axen  verbundenen,  Rad- 
formen ein  eigenes  Zwischenorgan  eingeschaltet,  wodurch  die 
Bewegungsübertragung  nur  indirect  und  mittelbar  geschieht. 
So  verschieden  die  Natur  dieses  vermittelnden  Zwischenorganes 
ist  (Leder-  oder  Kautschuckriemen  und  -Schnüre,  Hanfseile 
und  -bänder,  Drahtseile  und  -bänder  etc.),  so  lassen  alle  die 
verschiedenen  Annahmen  einerlei  theoretische  Behandlung  zu, 
insbesondere  was  die  Bedingungen  für  die  Möglichkeit  der 
Bewegungsübertragung  betrifft.  Wir  betrachten  dabei  als  die 
mit  den  Axen  zu  verbindenden  Radformen  zwei  kreisrunde 
Scheiben,  um  welche  wir  ein  endloses  Band,  vorläufig  einen 


Fig.  169. 


gewichtslosen,  absolut  bieg- 
samen, Faden  gelegt  denken, 
welcher  sich  den  Scheiben 
längs  eines  Theiles  ihres  Um- 
fanges  anschmiegt,  zwischen 
denselben  aber  die  Lage  der 
gemeinschaftlichen  Tangente 
an  die  Scheibenperipherien 
annimmt.  Wird  dieser  Faden 
mit  einer  gewissen  Kraft  ge- 
spannt, so  herrscht  durch  die 
ganze  Länge  desselben  gleichmässig  die  Spannung  t^  (Fig.  169). 
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Wenn  sodann  am  Umfange  der  einen  Scheibe  ein  Wider- 
stand P  wirkt,  so  bedürfen  wir,  wenn  Bewegnngsübertra^ng 
stattfinden  soll,  am  Umfange  der  andern  Scheibe  einer  gleich 
grossen  Kraft  P. 

Es  muss  natürlich  unter  den  äusseren,  auf  jede  der  beiden 
Scheiben  einwirkenden  Kräften  Gleichgewicht  sein,  und  dürfen 
daher  wegen  des  Hinzukommens  der  Kraft  P  die  beiden  Faden- 
spannungen auf  beiden  Seiten  nicht  gleich  gross  sein.  Aus 
diesem  Grunde  müssen  sich  in  Vergleich  zu  der  anfänglich 
durchweg  gleichmässigen  Spannung  to  der  Ruhe  Spannungs- 
änderungen ergeben,  so  dass  die  eine  Seite  eine  Spannung 
erhält 

^1  >  ^0  1  ^^^  die  andere  Seite  eine  Spannung 
^2  <C  ^0  j  UDid  zwar  muss   als  Grenzwerth  für  den  Fall  des 

Gleichgewichtes  gelten 
I\  —  jPa  =  P,  während  für  die  Uebertragung  einer  Bewegung 
Ti  —  T2  >  P  sein  muss. 

Dieser  Uebergang  von  Ti  in  T2  kann  natürlich  nicht  plötz- 
lich, sondern  nur  allmälig  geschehen,  und  zwar  längs  der 
ganzen  Berührungsstrecke  zwischen  Faden  und  Scheibenumfang, 
und  ist  diese  Aenderung  veranlasst  durch  die  zwischen  beiden 
Theilen  (Faden  und  Scheibe)  stattfindende  Reibung. 

Wir  betrachten  den  Faden  an  einer  ganz  beliebigen  Stelle,  an 

welcher  derselbe  durch  den  sehr  kleinen  Bogen  mn= -(Fig.  170) 


Fig.  170. 


Ungleichheit  stattfinden,  so  dass 


mit  der  Scheibe  in  Berüh- 
rung stehe,  (cc  ist  der  ganze 
umspannte  Bogen.)  Denken 
wir  den  Faden  bei  m  und  n 
durchschnitten,  die  an  den 
Schnittstellen  herrschenden 
Spannungen  durch  die  äus- 
seren Kräfte  ^  und  t^  er- 
setzt, so  wird  wegen  der 
allmäligen  Aenderung  der 
Spannungen  von  Ti  in  T, 
auch  zwischen  ti  und  ^2  eine 


tl>t2 


ist. 
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Die  Richtungen  von  t^  und  (2  schneiden  sich  im  Punkte  jp,  von 
welchem  aus  die  Verbindungslinie  mit  dem  Mittelpunkte  c  den 

Winkel  —  halbirt.    ti  und  ^2  haben  somit  die  Normalcompo- 
nenten : 

2)  ^  = /i  sin  2^ ,  und  i)3=i{2  sin  2^ , 

sowie  die  Tangentialcomponenten 

mq=^ti  cos  ^r— ,  und  w  g  =  ^2  cos  ^r— . 

Ist  der  Bogen  m  w  =  —  sehr  klein ,  so  kann  man  statt  des 

sinus  den  Bogen,  sowie  cos  — =  1  setzen,  und  hat  dann  die 
algebraische  Summe  der  Tangentialcomponenten 

=  (^1-^2), 

und  die  durch  den  Gesammtnormaldruck  =(^i-|-^2)ö—  ent- 
stehende  Adhäsion. 

Es  ist  folglich  zu  setzen: 

k—t2  =  1^(^1+^2)2^^ 


1    I       ^ 

k-^k ^  =  ^.(1  +  2,^...)  =  ^.(1  +  .^...). 

^2  n 

Sowie  nun  zwischen  Punkt  n  und  m  die  Fadenspannungen  im 

Verhältnisse  (1  +  f'  —  •  •  •)  ab-  bezw.  zunehmen ,  so  wird  dies 

auf  jeder  Peripheriestrecke  von  derselben  Länge  ebenfalls  ein- 
treten. Wenn  mithin  auf  die  ganze  Umspannungslänge  von 
Ti  bis  T2  die  Spannungsänderung  n-mal  in  diesem  Verhältniss 
eintritt,  so  ist  schliesslich  zu  setzen 

Keller,  Construetiouslehre.  •  14 
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r.=r.a+.J...).=r.(,+„„J+%l>(„|)'...). 

und  wenn  hierin  die  Bogenelemente  m  n  unendlich  klein,  d.  h. 
der  Werth  n  =  oo  gesetzt  wird,  so  kann  man  auch  setzen 

und  endlich 

Wir  hatten  oben  als  Bedingung  einer  Bewegungsübertragung 


daher  folgt 


und 


—  T»    e 


^i>-Pe^«~l' 


Der  Bogen  a  wechselt  bei  den  gewöhnlichen  Transmissions- 
anlagen zwischen  0,3  bis  0,7  des  ganzen  Umfanges,  der  Adhä- 
sions-  oder  Reibungscoefficient  u  zwischen  0,15  und  0,40  und 
lässt  sich  für  die  verschiedenen  Werthe  von  a  und  ,«  nach- 
stehende Tabelle  aufstellen: 


Werthe  von  e"",  wenn                        1 

Omspannter 
Bogen. 

1 

^=0,15 

/i  =  0,20 

.«=0,25 

i«=0,30 

/<=0,35 

^«=0,40 

M=0,5 

ß=0,2.  2  T 

1,20 

1,28 

1,37 

1,46 

1,55 

1,65 

1,87 

0,3    > 

1,32 

1,46 

1,60 

1,74 

1,94 

2,11 

2,57 

0,4    > 

1,46 

1,66 

1,87 

2,13 

2,41 

2,70 

3,51  1 

0,5    > 

1,59 

1,85 

2,19 

2,53 

3,00 

3,50 

4,81 

0,6    > 

1,74 

2,13 

2,56 

3,01 

3,71 

4,47 

6,59 

0,7    > 

1,93 

2,40 

3,00 

3,65 

4,66 

5,81 

9,00 

0,8    > 

2,13 

2,73 

3,51 

4,52 

5,81 

7,46 

12,34 
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Aus  dieser  Tabelle  ergibt  sich: 

Je  grösser  der  umspannte  Bogen,  desto   grösser  wird  das 

T 

Verhältniss  der  beiden  Spannungen  -~  =6"",  und  desto  grösser 

ß,«  « \ 

die  Umfangskraft  F=Ti  — -;r^i  welche  mit  einer  gegebenen 

Fadenspannung   T^    zu  übertragen  ist.    So   würde  z.  B.  für 
/(  =  0,25 

und  «  =  0,4.27r  .  .  .  P=0,465ri  , 
«  =  0,5. 27r.'..  P=0,543ri  , 
a  =  0fi.27i .  .  .  P=0,610Ti. 

Es  wird   mithin   die   Transmissionsanlage  günstiger  mit  Zu- 
nahme, ungünstiger  mit  Abnahme  des  Umspannungsbogens. 

Was  den  geojnetrischen  Zusammenhang  der  einzelnen  Theile 
aller  hieher  gehörigen  Mechanismen  betrifft,  so  ist  nur  dafür 
zu  sorgen ,  dass  das  Zugband  in  einer  Ebene  auf  die  Scheibe 
aufläuft,  w^elche  normal  zur  Drehungsaxe  li^gt. 


§.  38.    Berechnung  der  Dimensionen  von  Lederriemen. 

Nimmt  man,  als  nahezu  ständig  geltend,  den  Umspannungs- 
bogen  als  Halbkreis  und  das  der  Praxis  geläufige  Verhältniss 

T^=2P 1) 

an,  so  ergibt  sich,  dass  dabei  der  Werth  des  Adhäsionscoef- 
ficienten  /i  zwischen  0,20  und  0,25  fällt,  was  auch  mit  den  neueren 
Versuchen  in  Einklang  scheint. 

Auf  Zunahme  der  Adhäsion  durch  den  Atmosphärendruck 
braucht  wohl  um  so  weniger  Rücksicht  genommen  zu  werden, 
als  ja  dieser  sicher  zum  grossen  Theil  durch  die  Centrifugal- 
kraft  des  Riemens  paralysirt  wird ,  wenn  er  je  allgemein  als 
herrschend  angenommen  werden  dürfte. 

Ist  die  Bogenumspannung  geringer  oder  grösser,  so  müsste 
statt  Ti=2P 

Ti=2,30P  bezw.  1,74  P 

eingesetzt  werden. 

14. 
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Den  meisten  Constructeuren  ist  es  geläufig,  bei  der  Bestim- 
mung der  Riemenabmessungen  von  einer  ein  für  alle  Mal 
Constanten  Lederdicke  auszugehen,  d.  h.  einen  Wechsel  in 
derselben  gänzlich  zu  vernachlässigen,  und  somit  einfach  die 
per  Einheit  der  Riemenbreite  zu  transmittirende  Umfangskraft 
anzunehmen. 

Nimmt  man  als  solche  Durchschnittsdicke  (J=6">™  und  als 
zulässige  Anstrengung  /i;  =  0,24  Kgr.  per  □"''",  so  ergibt  sich 
einfach 

ß,d.Jc  =  ß.6.0,24:=^T=2P, 2) 

und  somit  die  per  Millimeter  Riemenbreite  zu  transmittirende 
Umfangskraft 

p  =  ^=jkö  =  0,72  Kgr. 
Es  folgt  daraus  die  Riemenbreite 

^=1=0^2  =  1'^^ 3«) 

Führt  man  statt  dessen  das  auf  die  Welle  einwirkende  ver- 

N 
drehende  Moment  Jf,  den  Effectsquotienten  — ,  sowie  den  Halb- 
messer R  der  Scheibe  oder  auch  die  Umfangsgeschwindigkeit 
i;mm  Qjjer  endlich  dieselbe  in  Metern  =F  ein,  so  ergibt  sich: 

/?=M^, 36) 

/?=l,4.716200-.-i, 

=  1000000-. 4>, 3c) 

^=1000000^, 

=  105000-, Zd) 

/9=105^ 3c) 
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Insbesondere  aber  für  grössere  Transmissionen,  für  welche 
ganz  vorzügliches  und  dickeres  Leder  bei  gleichzeitig  grosser 
Eiemenbreite  benützt  wird,  finden  wir  eine  gewisse  Abhängig- 
keit der  Lederdicke  und  Riemenbreite,  sowie  auch,  der  bes- 
seren Lederqualität  entsprechend,  zunehmende  Werthe  für  die 
zulässigen  Spannungsintensitäten.  Diese  Abhängigkeit  lässt 
sich  ganz  wohl  durch  die  Formeln  ausdrücken: 


,7=1,51^, 

/c  =  0,04  3  =  0,060  >^ 


p  =  -kö  =  0fi4tbyß. 


Hieraus  entwickelte  sich  als  Formel  für  die  Riemenbreite: 


4) 


ß= 

50 

100 

150 

200 

250 

300 

350 

400 

450 

d= 

4,0 

4,7  i  5,2 

5,0 

6,0 

6,2 

6,5 

6,7 

6,9 

k  = 

0,16 

0,19  0,21 

0,22 

0,24 

0,25 

0,26 

0,27 

0,28 

p= 

0,32 

0,42 

0,54 !  0,64 

0,71 

0,77 

0,84 

0,90 

0,97 

p= 

16 

42 

81 

128 

177 

231 

294 

360 

432 

^==7,9fP2; 5) 

und  nachstehende  Tabelle  von  zusammengehörigen  Werthen: 


500 

7,0 

0,28 

1,00 

500 


Die  Benützung  doppelt  oder  dreifach  übereinander  gelegter, 
zusammengenähter  oder  sonst  verbundener  Riemen  sollte  mög- 
lichst vermieden  werden,  da  der  Biegungswiderstand  solcher 
mehrfacher  Riemen  unverhältnissmässig  zunimmt,  auch  die 
Adhäsion  derselben  an  Scheiben  von  geringen  Durchmessern 
nur  sehr  unvollkommen  ist.  Ist  aber  dennoch  aus  irgend 
welchen  Gründen  eine  Reduction  der  Riemenbreite  durch  Ver- 
dopplung oder  Verdreifachung  der  Lederschichte  durchzu- 
fuhren, so  wird  lür  den  neuen  Riemen  gesetzt  werden  müssen 

2,ßi8iJci=ßSl:,    bezw.    S.ßj^8^Jc^=ß8k, 

und  hieraus,  unter  Annahme  einer  mit  der  Riemenbreite  zu- 
oder  abnehmenden  Lederdicke, 
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2ß,Vjy=ßVj, 


bezw,  ZßiVßi=ßVß, 


A=/*l/(i)=0,63/?,  >  ^i=]/(-l-)=0,48/?, 


und 


D     

«Ji  =(J  1/4==  0,89  (J, 


D     

5i=--5]/-|=0,83d. 


So  würde  z.  B.  gelten:  für P=  500, 

einfache  Riemen :     doppelte  Riemen :     dreifache  Riemen : 
^=500'»™,  ^=315°"",  /9  =  240™, 

5  =  7,0™°»,  c)'  =  6,2°»'»,  5  =  5,8™'«. 

Sehr  breite  Riemen  führt  man  in  der  Breite  nicht  in  einem 
Stücke  aus,  sondern  theilt  dieselben  in  mehrere  (zwei  oder  drei) 
kleinere  Riemen,  wie  z.  B.  Fig.  171  und  172  einen  Kranz  für 
einen  doppelten  Riemen  von  je  450™™  Breite  zeigt*). 

Die  hiefür  nöthigen  grossen  Scheiben  werden  in  mehreren 
Theilen  hergestellt,  wobei  als  Verbindungsfuge  der  Flanschen 
ein  ebener  Rollenschnitt  entweder  normal  zur  Axe  (Fig.  171) 
oder  ein  solcher  parallel  zur  Axe  und  quer  durch  die  Kranz- 
breite geführt  (Fig.  172)  sein  kann. 


Fig.  171. 


Fig.  172. 


*)  Aus  „Ärmengaud,  Public,  industr."  vol.  25  pl.  40. 

Beznerkenswerth  sind  hier  insbesondere  die  Arbeiten  von  Prof.  Badinger 
(siehe  z.  B.  Dingler,  Polyt.  Journal  Bd.  232  pag.22),  in  welchen  Formeln 
aufgestellt  werden  für  die  Riemenbreite  mit  Berücksichtigung  der  Ein- 
wirkung des  äusseren  Luftdruckes  auf  die  Adhäsion  des  Riemens  und 
auf  Grundlage  einer  amerikanischen  empirischen  Formel.  Da  aber  Prof. 
Radinger  selbst  sich  noch  keine  Folgerungen  gestattet  betreffs  des  Zu- 
sammenhangs von  Riemenbreite,  Adhäsion  und  Atmosphären  druck,  ehe 
nicht  noch  ausgedehnte  Versuche  darüber  angestellt  sind,  so  habe  ich 
auch  nicht  geglaubt,  in  obigen  Formeln  auf  die  Mitwirkung  des  Atmo- 
sphärendrucks Rücksicht  nehmen  zu  dürfen.  Dass  die  empirische  Boper- 
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§.  39.  Constructive  Ausführung  der  Riemenscheiben. 

Den  Halbmesser  bestimmen  wir  für  die  grössere  von  zwei 
zusammengehörigen  Riemenscheiben  mindestens  acht  mal  so 
gross  als  den  Durchmesser  der  zugehörigen  Axe,  oder  mit 
Rücksicht  auf  die  üebersetzung  durch  die  Formel 

i?,  =(8  +  0,2  i) 6?, 

wobei  die  Uebersetzungszahl  i 

f^rössei^e  tt    t    i  1 1      '^2       -Bi     ,  .    —  ,   .  . 

=  ^ry-. Umdrehungszahl  =  -^  =  — i^  stets  >  1  ist. 

klemere  °  n^      B^ 

Die  Axe  ist  dabei  vorausgesetzt  als  gerechnet  nach  der 
Pormel  (§.  9  pag.  23) 


Fig.  173. 

ZJ'''""^. 


r       /* 


e?2  =  1,36  VJIf=  122]/-. 


\ 


Der  Kranz  der  Riemenscheiben 
(Fig.  173)  wird  etwas  breiter  gemacht 
als  der  Riemen,  mit 

&=:1,1(^+10'«"0. 

Bei  sehr  breiten  Scheiben  erhält  der  Kranz  beiderseitige 
Randleisten,  und  ist  auch  durch  ein  zweifaches  Armsystem 
getragen  (Fig.  174).    Die  äussere  Fläche  des  Scheibenkranzes 

Fig.  174. 


erhält  in  der  Regel  eine  leicht  gewölbte,  doppelconoidische  Form, 
und  zwar   wird   die  Ueberhöhung  um  so   grösser   genommen, 


sehe  (amerikanische)  Formel:    ,^  =  c— ,    eine  Abhängigkeit  der  Riemen- 

R 

breite  vom  Halbmesser  der  Rolle  zeigt,  mag  mehr  als  in  der  Mitwirkung 

des  Atmosphärendruckes  vor  Allem   in   dem  Umstände   begründet  sein, 

dass  bei  kleinen   Scheiben  der  Riemen   wegen   seiner   eigenen   Steifheit 

und  nicht  vollkommenen  Homogenität  sich  der  Peripherie  weniger  innig 

anzuschmiegen  im  Stande  ist  als  bei  grossen. 
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je  weniger  genau  die  Aufstellung  gemacht  werden  kann,  oder 
je  mehr  der  Eiemen  durch  verschieden  über  einander  genähte 
und  eingesetzte  Stücke  etc.  von  der  einfachen 
Constanten  rechteckigen  Form  abweicht.  Die 
Veranlassung  zu  der  Herstellung  solcher 
überhöhter  (balliger)  Scheibenkränze  haben 
wir  in  der  Thatsache  zu  suchen,  dass  ein 
Riemen  auf  einer  schwach  conischen  Scheibe 
allmälig  von  der  dünneren  Stelle  gegen  die 
Kegelbasis  emporsteigt  und  hier  abfällt, 
Avährend  bei  doppelconischen  oder  doppel- 
conoidischen  Scheiben  (Fig.  175)  die  von 
beiden  Seiten  auf  den  Riemen  einwirkende 
Tendenz,  in  die  Höhe  zu  steigen,  denselben 
in  der  Mitte  halten  wird. 

Der  Grund  dieser  Thatsache  ist  darin  zu 
suchen,  dass  der  auf  einer  conischen  Scheibe  liegende  Riemen 
in  Folge  seiner  mangelhaften  Biegsamkeit  und  Dehnsamkeit 
sich    etwa  in   der   durch   Fig.  176    gezeigten  Weise   auf  die 

Scheibe  legt,  und  desshalb  in  Folge 
seiner  Adhäsion  nach  je  einer 
Viertelsdrehung  aus  der  Stellung  1 
in  die  Positionen  2,  3 . . .  gebracht 
wird  *). 

Bei  mathematisch  genauer  Auf- 
stellung und  einem  an  allen  Stel- 
len absolut  genau  gleichen  Rie- 
men würde  selbstverständlich  eine 
Ueberhöhung  nicht  nöthig  sein. 
Betreffs  aller  übrigen  Abmessungen  sind  die  beiden  zu 
Riemenscheiben  verwendbaren  Materialien  zu  unterscheiden. 

a.  Gusseiserne  Scheiben  sind  vorerst  noch  die  gebräuch- 
licheren, und  bei  mittleren  Dimensionen  derselben  Kranz, 
Arme  und  Wellenhülse  aus  einem  Stück  gebildet. 


Fig.  176. 


m 


*)  Hartig,  über  Vorrichtungen  zum  Abdrehen  der  Riemenscheiben  mit 
balliger  Lauffläche.  Civüingenieur  1871,  pag.  331. 

Nach  Versuchen  von  Professor  Pinzger  in  Aachen  nimmt  auch  die 
Adhäsion  mit  der  Wölbungshöhe  zu,  was  wohl  weniger  der  Wölbung 
selbst,  als  der  durch  diese  veranlassten  grösseren  Riemen-Dehnung  und 
-Spannung  zuzuschreiben  ist. 
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Der  Kranz  erhält  das  Profil  von  Fig.  173,   und  zwar  mit 
einer  äusseren  Minimalstärke 

5  =  0,7(-S'3)  +  0,01-B, 

wobei  (w  5)  die  totale  Riemendicke,  mithin  bei  zwei-  oder 
dreifachen  Riemen  die  Dicke  der  zwei  oder  drei  Riemenlagen 
zusammengerechnet,  bedeutet. 

Die  Wölbung  aussen,   sowie   die  Verstärkung  nach  Innen 
beträgt 

—  b  bis    X  b ,  durchschnittlich  ^7^  6  , 

entsprechend  einem  Krümmungshalbmesser  der  Wölbung  =  5  6. 

Die  Radarme  berechnen  wir  wie  diejenigen  der  Zahnräder 

auf  Biegung,  und  nehmen  an,  dass  dabei  alle  Arme  {Ai  an  der 

Zahl)  zu  gleicher  Zeit  tragen.  Dieselben  besitzen  in  der  Regel 

elliptischen   Querschnitt    mit    einer   Höhe 

Fig.  177.  -_^   uu(j  einer  Breite  =  b  (in  der  Regel 

b  =  0,4  h).  Es  ist  daher  in  der  allgemeinen 

Festigkeitsgleichung,   M=WK^   für  die 

Stelle   der  Maximalanstrengung    zunächst 

an  der  Axe  zu  setzen 


und 


daher  für  die  zulässige  Spannung  Ä^ 


A,        32 


woraus  mit  i  =  0,4Ä  =  -rr-r 
'  2,5 


,,      32.2,5   PR 

^  = r T~- 

:t,Ki       Ai 
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Für  die  Welle  hatten  wir  (§.  9  pag.  23) 

«^= TT-' 

folglich  mit  Ä;  =  4  (Schmiedeisen)  für  die  Welle, 

und  Tc^  =  1  (Gusseisen)  *)  für  die  Scheibenarme 


■=yi. 


1 


für    J,  =    3  4  5  6  7  8        10 

j=   1,5        1,36       1,26       1,19        1,12        1,08     1 

\=  0,60      0,54       0,50       0,47        0,45        0,43    0,40. 

Wir  nehmen  dabei  für  die  Anzahl  der  Arme  diejenige  ganze 

Zahl,  welche  dem  Zahlenwerthe  von  0,7  -y  am  nächsten  liegt, 

bei  -^1  >  6  jedoch  nur  die  geraden  Zahlen.  Wenn  andere  An- 
haltspunkte fehlen,  so  kann  die  Armhöhe  auch  genommen 
werden  =  0,4  ß. 

Diese  Armhöhe  h  tragen   wir   dann  normal  zur  Anfangs- 
richtung des  Armes  auf  (Fig.  178),   und  lassen   sie  wie  auch 

2 
die  Breite  der  Arme  gegen  den  Kranz  auf  -^  abnehmen,  wo 

sie  in  einer  Curve  vollständig  in  denselben  übergehen,  oder 
durch  einen  an  dem  inneren  Scheibenumfange  angebrachten 
Wulst  sich  gegen  den  nächsten  Arm  fortsetzen  können. 


*)  Der  Coefficient  h  wird  kleiner  genommen  als  bei  Zahnrädern  wegen 
der  Unsicherheit  der  Voraussetzung,  dass  alle  Arme  zugleich  tragen,  und 
weil  sich  gerade  bei  Riemenscheiben,  wegen  der  raschen  Abkühlung  des 
verhältnissmässig  dünnen  Kranzes,  beträchtliche  Längenspannungen  in 
den  Armen  ergeben. 
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Gekrümmte  Arme  erhalten  eine  nach  einem  Kreisbogen 
gekrümmte  Mittellinie,  deren  Anfang  an  irgend  einem  Punkte 
zwischen  dem  Mittelpunkt  der  Scheibe  und  dem  Ende  der 
Wellenhülse  angenommen  werden  kann.  (Fig.  178.)  Ist  m  dieser 

Fig.  178. 


Anfangspunkt,  m  o  die  Richtung  des  Radius  der  Armkrümmung 
daselbst,  und  n  das  Ende  der  Armmittellinie  am  Scheiben- 
kranz, so  zieht  man  die  auf  mn  senkrechte  Halbirungslinie 
po,  deren  Durchschnitt  o  mit  der  Richtung  des  Anfangsradius 
m  0  den  Mittelpunkt  der  Armkrümmung  gibt.  Den  Endpunkt  ti 
bestimmt  man  dadurch,  dass  man  die  Armmittellinie  bei  kleinen 
Scheiben  durch  1/21  bei  grösseren  durch  2/3  einer  Armtheilung 
krümmt.  Die  Armhöhen  werden  normal  zur  Mittellinie  der 
Armkrümmung  aufgetragen. 

Die  Bohrung  di  der  Nabe  wird  entweder  dem  Durchmesser 
d  der  zugehörigen  Welle  gleich  gemacht,  oder  aber  auch 
^1  =  11/4^,  entsprechend  einer  Verstärkung  der  Welle  durch 
einen  Kopf.  Insbesondere  für  kleinere  zu  übertragende  Krfäte 
werden  die  nach  §.  9  Gleichung  1.  bestimmten  Wellen  zu  dünn, 
so  dass  ein  nach  §.  9  zu  bestimmender  Zuschlag 


z/=15» 


15 


N 


zu  geben  ist. 

Ist  die  Welle,  auf  welcher  die  Riemenscheibe  zu  befestigen 
ist,  nicht  auf  die  durch  die  letztere  zu  übertragende  Kraft 
allein  berechnet,  sondern  ein  Theil  einer  grösseren  Transmis- 
sion, deren  Stärke  mithin  in  Bezug  auf  die  ganze  fortzuleitende 
Kraft  zu  bestimmen  ist,  so  muss  natürlich  auch  die  Bohrung 
der  Riemenscheibennabe  nach  diesem  grösseren  Wellendufch- 
messer  bestimmt  werden. 
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Die  Länge  der  Nabe  wird  gleich  der  Kranzbreite,  mindestens 
aber  1 V2  ^1  gemacht,  und  die  Stärke  derselben 

wie  die  Stärke  der  Kupplungshülsen  (§.  15  pag.  47). 

Wie  bei  Zahnrädern  werden  auch  hier  kleinere  Eiemen- 
roUen  ganz  massiv  (Fig.  179),  oder  mit  massiven  Mittelscheiben 
(Fig.  180),  ganz  grosse  auch  getrennt  in  zwei  oder  mehreren 
Theilen  hergestellt.  Im  letzteren  Falle  ist  entweder  nur  die 
Nabe  getheilt  und  durch  einen  schmiedeisernen  ßing  wieder 
vereinigt,  oder  die  ganze  Scheibe  gespalten,  und  zwar  wieder 
entweder  durch  zwei  diametral  gegenüberliegende  Arme,  oder 
zwischen  je  zwei  Armen.  Eine  solche  Theilung  (Fig.  181) 
und  die  nachmalige  Vereinigung  der  beiden  Scheibenhälften 


Fig.  179. 


Fig.  180. 


Fig.  181. 


durch  Schrauben  ist  auch  nöthig,  wenn  Riemenscheiben  auf 
Wellen  montirt  werden,  sollen,  deren  Herausnahme  aus  den 
Lagern  nicht  wohl  thunlich  ist.  Herstellung  des  Scheiben- 
kranzes aus  mehreren  Theilen  zeigen  auch  Fig.  171  und  172 
pag.  214. 

b.  Schmiedeiserne  Scheiben,  bei  welchen,  wie  aus  Versuchen 
hervorzugehen  scheint,  eine  energischere  Adhäsion  zwischen 
Scheibenumfang  und  Riemen  statt  hat,  sind  nicht  aus  einem 
Stücke  gebildet,   sondern  es  sind  dabei  Kranz  und  Arme,  oft 
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auch  diese  letzteren  mit  der  Nabe  auf  besondere  Weise  ver- 
bunden. 

Der  Scheibenkranz  wird  entweder  aus  geeignet  gewalz- 
tem Fagoneisen  hergestellt,  und  kann  in  diesem  Falle  auch 
leicht  sowohl  die  zur  Sicherung  der  Riemenlage  nöthige  Wöl- 
bung, als  auch  eine  innere  Verstärkung  an  der  Befestigungs- 
. stelle  des  Armkreuzes  erhalten.  Wird  dagegen  der  Kranz 
lediglich  aus  Flacheisen  gebildet,  so  sind  äussere  Wölbung  und 
innere  Verstärkung  nicht  ohne  besondern  Arbeitsprozess  (z.  B. 
Abdrehen)  herzustellen,  und  ist  daher  insbesondere  die  innere 
Verstärkung  besser  wegzulassen. 

Die  Abmessungen  des  Kranzes  können  auf  0,7  bis  0,8  der 
für  Gusseisen  geltenden  Maasse  genommen  werden,  woraus 
sich  eine  kleinste  Stärke  von 

5==0,5(^(5)  +  0,0lJ?, 

oder  bei  einfachen  Riemen  eine  solche  von  6  bis  10  Millimetern 
ergibt. 

Die  Arme  schmiedeiserner  Scheiben  sind  jederzeit  aus  Rund- 
eisen gebildet,  und  dasselbe  entweder  an  seinem  umgebogenen 
äusseren  Ende  mit  dem  Kranze  vernietet,  oder  mit  einem  an 
seinem  Ende  angesetzten  Zapfen  direct  in  den  Kranz  einge- 
nietet. (Fig.  182.) 

Fig.  182, 


Nennt  man 
A2  die  Anzahl  der  Arme, 
J  den  Durchmesser  des  Armrundeisens, 

und  nimmt  man  wieder  alle  Arme  gleichzeitig  als  tragend  an, 
so  gilt  die  Gleichung 
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FR^Ä.^jn,, 


woraus 

32    FR 


^3  =  . 


während  pag.  217  für  gusseiserne  Arme  erhalten  war 

32.2,5  FR 


h^  =  - 


,\     Ä^ 


Es  folgt  hieraus 


setzt  man  hierin  Jc^  (Gusseisenarme)        =  1  Kgr.  per  Q"^"'? 
7^2  (Schmiedeisenarme)  =  6  Kgr.  per  □'"»" , 


sowie 


so  wird 


A^  —  Ai  , 


Hiernach  wird  der  Durchmesser  J  der  Rundeisenarme 
gleich  der  Dicke  h  der  elliptischen  gusseisernen  Arme.  Wird 
dagegen  A^  grösser,  bis  =  1,5  ^^  genommen,  so  resultirt 

^= bis  0,35. 
h 

Im  Mittel  der  Scheibe  sind  .  die  Arme  entweder  zu  einer 
massiven  Nabe  zusammengeschwöisst ,  oder  sie  sind  als  Rund- 
stäbe in  eine  gusseiserne  Nabe  eingeschraubt  oder  eingegossen. 
(Fig.  182.) 

Eine  besondere  Art  der  Anwendung  kommt  der  Leer-  oder 
Losscheibe  zu,  welche  sich  stets  neben  einer  genau  gleichen  auf 
der  Axe  fixen  Scheibe  befindet,  und  auf  welche  für  den  Fall  der 
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Bewegungsabstellung  der  Riemen   mittelst   eines  sogenannten 
ßiemenführers  (Fig.  183  und  184)  übergeleitet  wird. 

Solche  Leerscheiben  werden  dann,  wie  die  daneben  liegen- 
den festen  Scheiben   mit  cylindrischer  oder  nur  ganz  schwach 

Fig.  183. 


Fi;r.    131. 


Fig.  185. 


gewölbter  Lauffläche  her- 
gestellt ,     und    erhalten 
'  zweckmässig  eine  Ausfüt- 
terung der  Nabe  mit  einer 
Büchse  von  Metall  und 
eine  Sicherung  ihrer  Lage 
durch     einen     Stellring 
oderSchlussscheibe,  wenn 
nicht  durch  Anlaufen  der- 
selben  am  zugehörigen   Maschinengestelle  hiefür  gesorgt  ist 
(Fig.  185  und  186). 

Fig.  186. 
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Fig.  187. 


Fig.  188.  *) 


Die  Stellringe  (Fig.  187)  er- 
halten 1  bis  3  Schrauben  und, 
bezogen  auf  den  Durchmesser  der 
zugehörigen  Welle,  folgende  Di- 
mensionen (§.  32  pag.  174) : 

Breite  =  6  =  0,6  (d  +  10"^™) , 
Dicke  =  a  =  1/3  (<?  +  1 0'«™) , 
Schraube  =5  =  1/6  (^  + 10'"»») . 


Elastische  Riemenschei- 
ben hat  man  versucht  zu 
construiren,  um  die  Reibung 
zu  vergrössern,  und  zeigt 
Fig.  188  eine  solche  Con- 
struction.  Es  erhält  dabei 
der  Umfang  der  Scheibe 
eine  vertiefte  Rinne  zur  Auf- 
nahme eines  endlosen  Kaut- 
schuckbandes, welches  durch 
eine  Lederdecke  an  der  Dehnung  verhindert  wird.  Le.tztere  ist 
durch  zwei  dünne  schmiedeiserne  Reife  und  versenkte  Schrauben 
mit  dem  Scheibenkranze  verbunden. 

Biemenbetrieh  mit  ZtvischenroUe.  Wie  sich  aus  der  Gleichung 


Ti=P 


189.  **) 


ergibt,  resultirt  die  nöthige  Rie- 
menspannung um  so  grösser,  je 
geringer  der  umspannte  Bogen 
ist,  und  tritt  mithin  bei  grossen 
Uebersetzungen  und  kleinen  Ab- 
ständen der  beiden  RoUenaxen 
gerade  dieses  ungünstige  Verhält- 
niss  ein,  welches  nicht  nur  einen 
sehr  kräftigen  Riemen  erheischt» 
sondern  auch  eine  bedeutende, 
weil  mit  der  Riemenspannung 
sich  vergrössernde,  Abnützung  der 


*)  Engineering  1868,  19.  Juni. 
**)  Engineering  1868,  11.  Dez. 
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Lager  veranlasst.  Um  diese,  d.  h.  die  Pressung  der  Zapfen 
und  Wellenhälse  gegen  die  Lager,  zu  verringern,  hat  Gwinne 
eine  Zwischenrolle  eingeschaltet  (Fig.  189),  wodurch  bei  rich- 
tiger Bestimmung  der  Bollengrössc  der  Axendruck  und  damit 
Reibung  und  Abnützung  nahezu  vollständig  aufgehoben  werden 
kann.  Die  einzuschaltende  Rolle  muss  auf  der  Centrallinie  der 
beiden  Triebrollen  liegen,  und  der  Kranz  sämmtlicher  Rollen 
entweder  ohne  jede  Wölbung  oder  derart  bemessen  sein,  dass 
die  Zwischenrolle  mit  den  Triebrollen  nicht  ihrer  ganzen  Breite 
nach,  sondern  nur  entweder  an  den  Rändern  oder  in  der  Mitte 
in  Berührung  steht.  Würden  sich  gewölbte  Rollen  ihrer  ganzen 
Breite  nach  berühren,  so  würde  sich  bei  den  in  diesem  Falle 
stets  sehr  starken  Wölbungen  verschiedene  Umfangsgeschwin- 
digkeit der  berührenden  Theile,  und  damit  bedeutende  Reibung 
ergeben. 

§.  40.  Spannrolle. 

Die  beiden  Rollen  (Fig.  190),   Ä  die  treibende  und  B  die 
getriebene,  seien  von  einem  Riemen  von  der  Länge  l  um- 
schlungen, welcher  bei  einer  ungenügenden  Spannung  ^o  des 
Ruhezustandes  durch  eine  äussere  Kraft  Q  die  zur  Bewegungs- 
übertragung nöthigen  Span- 
Fig.  190.  nungen  Tj    und  T,    erhalten 

j  j  soll.    Diese   beiden  letzteren 

^  j  ^^^1 — j     ^^^^  I  "N.      Spannungen  werden  gegen  den 
)^  ^    _\      ^^y^"    /      i      \   Ruhezustand    in    dem    Rie- 
r     ;     y         IT  ""i""""    )   men  Dehnungen  veranlassen, 
^^^J^:C«:2____^^  V      I     y    welche     den     ausdehnenden 
e  Kräften  (Spannungsänderun- 

gen) und  der  ursprünglichen 
Länge  proportional  sind,  und 
zwar  im  Stücke: 

ab  die  Dehnung:  a{Ti — tQ)ab^ 
de    y  >  a{T2—to)de^ 

ad   >  >  ^(^'t^^'  —to)ad, 


he    >  > 

KMer^  Construetionalehre.  15 


Digitized  by 


Google 


226 

Mithin  wird  die  Gesammtdehnung 

und  weil  Tg  =  —  Ti  gesetzt  werden  kann,  nach  einer  kleinen 
Umformung 

l  =  ccl(^T^-to) 1) 

Setzt  man  nun  als  Durchschnittswerth  den  Axenabstand 
bei  ungefähr  gleich  grossen  Rollen  gleich  dem  dreifachen 
Rollendurchmesser,  so  wird  nahezu 

1  =  3 ab ^  und  daher 

X  =  cc,S.ab  (^Ti  -toY 

Durch  eine  bei  c  mit  der  Kraft  Q  senkrecht  zu  a6  ange- 
drückte Spannrolle,  deren  Grösse  wir  in  dieser  Rechnung  ver- 
nachlässigen, wird  nun  der  im  Ruhezustande  gerade  laufende 
Riemen  ab  die  eingeknickte  Gestalt  der  gebrochenen  Linie 
acb  annehmen  müssen,  auf  deren  Länge  die  ursprüngliche 
Länge  ab  und  die  Verlängerung  l  verwendet  wird.  Es  wird 
mithin  gesetzt  werden  müssen 

ac  +  cb  =  ab-\-l  =  abll  +  Sa(^^Ti-to)\. 

Nehmen  wir  nun  eine  gegen  die  beiden  Rollen  symmetrische 
Richtung  und  Lage  von  Q  an,  so  wird 

ac=l(a6  +  A)  =  i-a6{l  +  3«(|-7\-^o)).  ...2) 

Setzen  wir  den  Elasticitätsmodul  für  Leder  r=iSJ,  so  ist 
die  Dehnung  eines  Lederstreifens  von  der  Länge  =  1  und  dem 
Querschnitte  =  1  unter  dem  Einflüsse  der  Kraft  =  1  gleichzu- 
setzen ^ ,   und  kann  daher  der  Werth  « ,  d.  h.  die  Dehnung 
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eines  bestimmten  Riemens  von  der  Länge  =  1,  vom  Querschnitte 
ß8,  unter  dem  Einflüsse  der  Spannung  =  1  gesetzt  werden 


Es  wird  mithin  aus  Gleichung  2. 

=_a&^l+-.^-^.^j 3) 

Für  die  Anfangsspannung  ^o  =  0  ergibt  sich 
«c  =  la6(l+|-.|), 
und  hieraus  die  Einsenkung 


fc=\/ac»-[^aby, 


=h^V{^+W-'- 


Setzt  man  die  Mittelwerthe 

Ä;=0,24, 
i?=6,00, 
80  wird 

1—1. 

JS~25' 

und  somit  bei  einer  Anfangsspannung  ^o  =  0 , 

«.=ia&(l+i.ig)  =  la6.1,09 

=  0,545  «6, 

15. 
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und  die  Einsenkung 

fc  =  ir  abflfid»—  1  =  ^  abyö^m  =  0,2n  ab . 

Es  gilt  ferner 

woraus 

1^_^  0,217 

2  ^~^^  0,545' 

(3  =  0,8^1  =1,6P. 

Wenn  wir  nun  Q=0  setzen,  d.  h.  keine  Spannrolle  anwenden 
wollen,  so  muss  die  Grösse  der  anfänglich  nöthigen  Spannung 
^0  resultiren,  welche  dem  Riemen  zu  ertheilen  ist.  Es  muss 
dann  gesetzt  werden,  da  in  diesem  Falle  auch  keine  Einsenkung 
sich  ergeben  darf, 

/•c  =  0, 
und  ist  daher  in  Gleichung  3.  zu  setzen 

ac  =  -^  ab. 

Mithin  muss  unter  dieser  Bedingung  sein 


Ml-4)=». 


folglich 


Jo_l 
J\~4' 


4) 


a+i)^-4(^^+l)=^^-^.^^-^) 


Dieses  Resultat  zeigt,  dass  die  anfänglich  nöthige  Riemen- 
spannung, wenn  ein  directer  Betrieb  ohne  Spannrollen  möglich 
sein  soll,  mindestens    gleich  sein   muss   dem    arithmetischen 
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Mittel  der  beiden  Betriebsspannungen,   oder  der   l^/g fachen 
p.  Umfangskraft.    Es  er- 

gibt sich  femer  aus  die- 
ser Betrachtung,  dass 
die  Kraft  Q,  mit  welcher 
die  Spannrolle  ange- 
drückt werden  muss, 
zweckmässiger  (nicht, 
wie  in  der  Berechnung 
angenommen ,  auf  das 

stärker)   sondern   auf  das  schwächer  gespannte  Riemenstück 

einwirken  soll. 

Fig.  191   und   192  zeigen  zwei  Anordnungen  von  Spann- 

rollenlagem. 

Fig.  192. 


§.  41.    Verschiedene  Rollenanordnungen. 

Wenn  die  Bewegungsübertragung  zwischen  ganz  beliebig 
liegenden  Axen  durch  Riemenrollen  geschehen  soll,  so  ist  vor 
Allem  der  Grundsatz  festzuhalten,  dass  der  Riemen  stets  in 
der  mittleren  Rollenebene  auflaufen  muss,  d.  h.  in  einer  Ebene, 
welche,  senkrecht  zur  RoUenaxe  geführt,  die  Rolle  in  ihrer 
halben  Breite  schneidet.  Für  jede  nur  denkbare  Aufgabe  ist 
nach  dem  ausgesprochenen  Grundsatze  die  Anordnung  einer 
Riemenrollentransmission  ausführbar. 
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1.  Allgemeinster  Fall  (Fig.  193).  Die  Triebrollen  A  und  B 
liegen  ganz  beliebig,  ihre  mittleren  Ebenen  schneiden  sich  in 


Fig.  193. 


:L^;^aa^&^---:-.-;^r 


der  durch  c  und  Ci  gehenden  Geraden.  Von  den  beliebigen 
Punkten  c  und  Ci  zieht  man  Tangenten  an  die  Triebrollen, 
welche  dieselben  in  a  und  6,  a^  und  hi  treffen,  so  sind  durch 
acb  und  a^Cihi  die  mittleren  Ebenen  der  anzuordnenden  Leit- 
rollen zu  legen.  Der  Riemen  folgt  der  Linie  a  c  b  bi  Ci  a^j 
und  ist  eine  Bewegung  nach  beiden  Richtungen  möglich. 

^.  Fall,  Begnügt  man  sich  mit  einerlei  Bewegungsrichtung^ 
so  lässt   sich  die  Anordnung  vereinfachen   (Fig.  194),  indem 

Fig.  194. 


'^-r^'^'-Yrr^V^r 


^ 

y 


■^ 
.J 


man  die  eine  Hilfsebene  im  Punkte  c  um  die  Kante  ac  ge- 
dreht denkt,  bis  sie  in  der  Lage  acß  normal  steht  zu  cc^ , 
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und  ebenfalls  die  andere  Hilfsebene  in  c^  in  die  Lage  &i  (i  o^ 
bringt,  normal  zu  cq.  Auf  diese  Weise  erhalten  die  beiden 
Leitrollen  die  gleiche,  oder  doch  mindestens  parallele,  Dreh- 
ungsaxe,  ihre  Drehungsrichtungen  aber  sind  entgegengesetzt; 
die  Bewegung  der  ganzen  Anordnung  ist  nur  in  dem  einen 
durch  die  Pfeile  angezeigten  Sinne  möglich. 

3,  Fäll  (Fig.  195).  Laufen  die  beiden  Axen  parallel,  so 
schneiden  sich  die  Ebenen  der  mittleren  Rollenschnitte  nicht, 
und  die  Leitrollen  erhalten  als  Durchmesser  den  Abstand 
jener  beiden  Ebenen.  Die  Bewegung  ist  nach  beiden  Rich- 
tungen möglich. 


Fig.  195. 


Fig.  196. 


4.  Fall  (Fig.  196).  Lässt  man,  wie  in  Fall  2,  die  Axen 
der  beiden  Leitrollen  zusammenfallen,  so  dass  deren  mittlere 
Ebenen  auf  den  Ebenen  der  Triebrollen  senkrecht  stehen ,  so 
ist  wieder  nur  Bewegung  in  einem  Sinne  möglich. 

5.  FaU  (Fig.  197  folgende  Seite).  Wenn  die  Durchschnitts- 
linie der  beiden  mittleren  Rollenebenen  a^  ftj  Tangente  ist  zu 
den  Rollenschnitten,  so  genügt  eine  Leitrolle,  deren  Ebene 
durch  den  ganz  beliebig  in  der  Linie  a^  bi  gewählten  Punkt  c, 
und  die  von  hier  aus  an  die  Rollenschnitte  gezogenen  Tan- 
genten ca  und  cb  gegeben  ist.  Die  Bewegung  ist  nach  beiden 
Richtungen  möglich. 
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6.  Fall  (Fig.  198).  Lässt  man  die  mittlere  Ebene  der  Leit- 
rollen, wie  in  Fall  2  und  4,  sich  um  die  Tangente  a  c  drehen, 


Fig.  197. 


Fig.  198. 


Fig.  199. 


:'^% 


V 


bis  sie  mit  der  Ebene  einer  Trieb- 
rolle zusammenfällt,  so  ist  wieder 
nur  die  Bewegung  in  einem  Sinne 
möglich. 

7.  Fall  (Fig.  199).  Endlich 
kann  man  die  Leitrolle  ganz  ent- 
behren, da  der  Riemen,  in  Fall  6, 
mit  oder  ohne  Leitrolle  nur  in  der 
Ebene  acb  liegt;  die  Bewegung 
aber  ist  nur  in  einem  Sinne  mög- 
lich. Der  Fehler,  der  sich  aus  der 
thatsächlichen  Breite  der  Scheibe 
ergibt,  ist  verschwindend  klein, 
sobald  nur  die  Entfernung  der 
beiden  ßoUenaxen  mindestens 
gleich  ist  dem  zweifachen  Durch- 
messer der  grössern  der  beiden 
Scheiben.  Der  Winkel  der  bei- 
den mittleren  Rollenebenen,  und 
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somit  der  beiden  Axen  gegeneinander,  kann  von  0°  bis  180° 
wechseln,  und  erhalten  wir  auf  diese  Weise  den  üebergang  vom 
offenen  Riemen  (Fig.  200)  zum  gekreuzten  Riemen  (Fig.  201). 


Fig.  200. 


Fig.  201. 


Ein  Nachtheil  aber,  der  sich  bei  allen  geschränkten  und 
gekreuzten  Riemen  ergibt,  ist  die  dabei  eintretende  ungleiche 
Dehnung  der  Riemenkanten,  indem  jedenfalls  (Fig.  202)  die 
innere  Riemenkante  a  b  kürzer  und  die  äussere  ai  bi  länger 
ist  als  die  Riemenmittellinie  cd.  Nehmen  wir  dabei  an,  dass 
die  Entfernung  E  der  beiden  Scheiben  so  gross  sei,  dass  bei 
horizontaler  Axenlage  die  Scheibenumspannung  durch  den 
halben  Umfang  bis  zum  horizontalen  Durchmesser  statt  habe, 

so  ist 

Fig.  202.  

l  =  yab^  +  E^ 


/^\ y/_^    die   wirkliche    Länge    von 

/^  ^^/  a6,-und 


diejenige  von  %  6i .  Jeden- 
falls ist  (Fig.  202) 


ab^Vap+bp, 

und  hieraus  nach  geeigneter  Umformung,  wenn  die  Riemen- 
breite a  «1  =  6  6i  =  /9 ,  und  der  Rollendurchmesser  cd  =  D 
gesetzt  wird. 


a6  =  2)  |/l-|sinc..f(|)'- 


—  cos« 


und  ebenso 
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a,&i=Z)|/l  +  |siii«+(|)*i 


—  cosc« 


Für  den  halbgeschränkten  Riemen  mit  «  =  90°  wird  mithin 


^■i'+i+i(i)'i+^- 


ß 


Als  Mittelwerth   kann   gesetzt   werden  ^  =  0,15,    und  wird 
hiemit 


l       y  Ofi^D^  +  Fy 


Bei  dem  von  Redtenhacher  vorgeschriebenen  Werthe 


-E?_. 


^^ 


-^>2   würde    |<>T;Ö6"    und     |<1,03. 

Der  Längenunterschied  beträgt  somit  höchstens  3  % . 

Fig.  203.  Sollte  der  Längenunterschied  weniger,  etwa 

höchstens  1%,  betragen,  so  wäre  zu  setzen: 


l/M_6i>!±^-ioi 

r  0,86  2)2  +  ^8^   '' 


woraus 


|>3,78. 

Bei  gekreuztem  Riemen  (Fig.  203)  erscheint 
dieser  Längenunterschied  doppelt  so  gross, 
da  die  beiden  Theile  des  Riemens  sich  an 
der  Kreuzungsstelle  flach  über  einander  hin- 
wegbewegen und  dort  mithin  eine  Wendung 
von  a  =  90°  machen.  Daraus  folgt  auch,  dass 
die  Entfernung  der  RoUenaxen  bei  gekreuztem  Riemen  mit 
Rücksicht  auf  die  Streckung  der  äusseren  Riemenkante  doppelt 
so  gross  zu  wählen  ist,  als  bei  halbgeschränktem  Riemen. 
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§.  42.    Arbeitsverluste  bei  Riementransmissionen. 

Bei  dem  hier  behandelten  Mechanismus  werden  selbstver- 
ständlich, wie  bei  jedem  andern  irgend  denkbaren,  Reibungs- 
widerstände auftreten,  und  finden  wir  diese  an  den  Lagerstellen 
der  Rollenaxen  und  deren  Zapfen.  Es  werden  nämlich,  ab- 
gesehen von  der  Anwendung  von  Zwischenrollen,  durch  die 
beiden  Riemenspannungen  Ti  nnd  T^  die  Rollenaxen  in  der 
Richtung  der  Centrallinie  gegen  ihre  Lager  gepresst,  und  zwar 
jede  derselben  mit  einer  Kraft  =  Ti  -{-  T2 ,  wofür  mit  den 
Durchschnittswerthen 

und 

gesetzt  werden  kann :    Ti-\-T2  =  SP. 

Mithin  sind,  wenn  mit  qi  und  (^2  die  Halbmesser  der  Axen 
an  den  Lagerstellen,  mit  i?i  und  JR2  die  Halbmesser  der  Rollen 
bezeichnet  werden,  die  auf  den  Umfang  der  Rollen  reducirten 
Reib  ungswiderstände 

=  3P|-^  und  3P^/«, 

welche  beide  zu  gleicher  Zeit  mit  dem  nützlichen  Widerstände 
überwunden  werden  müssen.  Der  Kraftverlust,  gemessen  als 
Vielfaches  des  nützlichen  Widerstandes,  beträgt  alsdann 

%- p -3^  [e;+tj^  "-^■> 

oder  mit  den  Mittelwerthen 

Ri      XI2      Iß 
und 

^^  =  0,1, 

7/1=0,037,        oder        3,7  %. 
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Ein  zweiter  Verlust  ist  derjenige  an  Geschwindigkeit,  er- 
scheinend als  unvermeidliches  und  durch  keine,  auch  noch  so 
starke  Riemenspannung  zu  beseitigendes  Schleifen  des  Riemens 
auf  den  Rollen.  Veranlassung  hiezu  ist  die  Elasticität  des 
Riemenmateriales,  für  welches  eine  Spannungsänderung  stets 
eine  gleichzeitige  Längenänderung  im  Gefolge  haben  muss. 
Da  bei  der  continuirlichen  Bewegung  des  Riemens  an  jeder 
Stelle  in  der  gleichen  Zeit  stets  das  gleiche  Ledervolumen,  die 

gleiche  Lederquantität,   vor- 
^^*  beigehen  muss,  so  muss  also 

ein  stärker  gespanntes  und 
somit  mehr  gedehntes  Stück 
rascher  laufen,  als  das  gleiche 
Lederquantum  eines  weniger 
gespannten,  weniger  gedehn- 
ten Stückes.  Längs  des  Be- 
rührungsbogens  a  a^  oder  b  bi 
finden  aber  Spannungs-  und 
.  Längenänderung  statt,  und 
folglich  auch  eine  relative 
Bewegung  des  Riemens  gegen 
die  Rolle,  d.  h.  ein  Schleifen. 

Ist  nun  Zo  die  Länge  des  ursprünglichen  Riemens  unter  der 
Spannung  tQ  =  0,  welche  bei  einer  gewissen  Geschwindigkeit^ 
in  einer  bestimmten  Zeit  durch  einen  Punkt  passirt,  und  a  die 
Dehnung,  welche  durch  die  Spannung  =  1  an  der  Länge  =  1 
hervorgebracht  wird,  so  passiren  in  der  gleichen  Zeit  folgende 
Riemenlängen  (Fig.  204): 


bei  a  läuft  auf: 

>  öj     >     ab: 

>  6i     >     auf: 

>  6      >     ab: 


4=Zo(l  +  «Ti), 
Z2=Zo(l  +  «T,), 
Z,=Zo(l+«Tg), 


Wenn  wir  nun  annehmen,  dass  die  Umfangsgeschwindigkeit 
Vi  und  ^2  der  Rollen  E^  und  E^  gleich  sei  der  Geschwindig- 
keit des  auflaufenden  Riemens,  so  ist 

Vi=WiBi  ==Zo(l  +  ajri), 
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und  daher  der  Geschwindigkeitsverlust 

_Vi       l  +  aTt  „. 

'^^-F.^l+uT,   ^^ 

Der  Werth  der  Grösse  ce  lässt  sich  durch  Versuche  er- 
mitteln, und  zwar  beträgt,  entsprechend  einem  Elasticitäts- 
modul  E=6,  die  Verlängerung  durch  einen  Zug  von  1  Kgr.  bei 
einem  Riemen  von  1  Q™™  Querschnitt  und  1^^  Länge:  0,167. 
Daher  wird  für  den  Riemen  vom  Querschnitte  ß8 

0,167 

und  mit 

ß8k  =  Ti 

wird  bei  dem  Mittel werthe  Ä;  =  0,24 


_  0,167 . 0,24  _  0,04  _  0,02 
"""•         T,         -  Ti  -  Tg- 


Es  wird  nun 


'*      Vi      WiEi       1  +  0,04  '  ^ 

oder  ein  Geschwindigkeitsverlust  von  1,9  %.  Dieser  Geschwin- 
digkeitsverlust, der  bei  einer  einmaligen  Uebersetzung  vielleicht 
vernachlässigt  werden  könnte,  steigert  sich  bei  mehrmaligen 
Uebersetzungen  ungemein  und  beträgt 

bei  einer  3maligen  0,9818  =  0,944  oder  5,6%, 
>       >      4      >         0,981*  =  0,926      >      7,4  >  . 

Der  Geschwindigkeitsverlust  durch  Gleiten  der  Riemen  auf 
den  Scheiben  kann  verringert  werden  durch  Erhöhung  der 
anfänglichen  Riemenspannung,  jedoch  zu  Ungunsten  der  Ge- 
sammtleistung ,  indem  durch  vermehrte  Riemenspannung  die 
Reibung  der  RoUenaxen  in  ihren  Lagern  vergrössert  wird. 

Kleinere  Widerstände  ergeben  sich  ferner  aus  der  Biegung 
des  Riemens  um  die  Rollen,  und  bei  geschränktem  Riemen 
aus  der  Dehnung  der  äusseren  Riemenkanten;  doch  bleiben 
diese  Widerstände  bei  Ausführungen   mit  normalen  Verhält- 
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nissen  unter  1  % ,  in  der  Regel  sogar  unter  i/g  %  ,  wesshalb 
wir  sie  nicht  weiter  berücksichtigen.  Der  Gesammtverlust, 
hervorgehend  aus  der  Reibung  der  Axen  an  den  Lagerstellen, 
aus  dem  Gleiten  der  Riemen  auf  den  Rollen  und  aus  dem 
Biegungswiderstand  des  Riemens  etc.,  steigt  in  normalen  Fällen 
wohl  nicht  über  6  %, 


§.  43.   BewegungsUbertragung  mit  variablem  Geschwindigkeits- 
verhältnisse. 

Um  mehrfache  Uebersetzungsverhältnisse  zu  ermöglichen, 
werden  mehrere  Scheibenkränze  von  verschiedenen  Durchmes- 
sern zu  einem  Stücke  vereinigt,  und  solche  mehrfache  Rollen 
(Stufenscheiben,  auch  Stufenconuse)  auf  den  beiden  zu  ver- 
bindenden Wellen  angebracht.  Die  Bedingung,  welcher,  neben 
der  Forderung  der  Vermittlung  richtiger  Geschwindigkeitsver- 
hältnisse, diese  Stufenscheiben  genügen  müssen,  ist  zunächst, 
dass  ein  und  derselbe  Riemen  für  alle  verlangten  Uebersetz- 
ungen  benützt  werden  kann,  und  daher  der  für  ein  zusammen- 
gehöriges Scheibenpaar  bestimmte,  mit  to  gespannte,  Riemen 
die  gleiche  Länge  habe,  wie  für  jedes  andere  Paar.  Bei 
Vernachlässigung  der  Anordnungen  mit  geschränkten  Riemen 
entwickeln  wir  die  Gleichungen  für  die  in  Betracht  kommenden 
Riemenlängen  nur  für  die  Grenzfälle,  den  gekreuzten  und  den 
offenen  Riemen. 

Für  gekreuzte  Riemen  ist  diese  Länge  (Fig.  205): 


i  =  öj  &i  -{-  6^  ig  -{-  62  a2  +  ^2  öfi , 

=  Bi  (;r  +  2  9p)+J5?C0ScjD  +  jB2  (st -f  2  9)  + -B  COS  9p  , 
=  (;r -f  2  9)  ( jBi  +  i?2  )  +  2  £  cos  9) . 

Fig.  205.  Nun  ist  sm  g)  =        ' — ^, 

und  bleibt  daher  q)  sowie  L 
constant,  so  lange  (iZx-{-iZ2) 
constant  bleibt.  Bei  gekreuz- 
ten Riemen  ist  also  der  Be- 
dingung zu  genügen,  dass 
für  je  zwei  zusammengehörige 
Scheiben  (Riemenbahnen)  die 
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Summe  der  Halbmesser  constant  die  gleiche  bleibe,  d.  h.  es 
muss  sein: 


woraus 


und 


jB'i  -{-  JB!%  =  jRi  -f-  II2  =  S , 
5-  S 


iZ'x  = 


MW-"'' 


R,=. 


Si 

1+r 


Bei  offenen  Riemen  (Fig.  206)  drückt  sich  die  Riemenlänge 
aus  durch  die  Gleichung: 


i  =  Ol  61  +  6i  62  +  ^2  ^2  +  ^2  öfi  5 
=  Ei  (tt -\- 2 q))  +  E cos cp-}- B2  (7r—2g))']'Ecosg)^ 
=  7r(Ei+B2)  +  2q){Iii—Ei)  +  2Ecos(p. 


Fig.  206. 


Hierin  ist  nun 

cos  q)  =  Vi  —  sin^gp 


9 


=  sm 


9> 


und  setzen  wir  wegen  des  that- 
•  sächlich  stets  kleinen  Werthes 
von  g) 

Hl  i?2 


so  wird 


und  mithin 


i-.(ü,+ü.)+2£{(^^)'+yi_(?L^)'). 
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Hiebei  bedeutet  8  die  Summe  und  D  die  Differenz  der  beiden 

Halbmesser,  und  wurden  die  Glieder  mit  (^l  von  höherer  als 

zweiter  Ordnung  weggelassen.  Für  irgend  ein  anderes  Scheiben- 
paar erhielte  man: 

und  muss  daher,  da  die  Forderung  besteht,  dass  L'  =  L  sein 
soll,  auch 

sein.  Diese  Gleichung  sagt,  dass  bei  offenem  Biemen  die  Summe 
je  zweier  zusammenarbeitender  Halbmesser  nicht  constant  bleibt, 
sondern  dass  zu  der  Summe  der  ersten  beiden  Halbmesser  ein 
Correcturglied 


-=(S)*-(f)*H 


E 


addirt  werden  muss.  In  diesem  Correcturglied  ist  die  Grösse 
Z)'  allerdings  unbekannt,  mit  hinreichender  Genauigkeit  kann 
aber  hiefür  die  Differenz  der  für  gekreuzte  Riemen  treffenden 
Halbmesser  gesetzt  werden.    Es  muss  mithin  von  dem  Werthe 

1^1  ,   wie  er  sich  für  datf  erste   Scheibenpaar  ergibt,  der 

^  j  ,  wie  er  sich  für  jedes  folgende  zu  berechnende 

Scheibenpaar  vorläufig  bei  gekreuzten  Riemen  ergeben  hat, 

E 

abgezogen,  und  die  Differenz  mit—  multiplicirt  werden. 

TT 

Das  erste  Scheibenpaar,  d.  h.  dasjenige,  für  welches  zuvor 
die  Summe  ä=jBi+^  gerechnet  wird,  bestimmt  man  dar- 
nach, dass  man  für  den  Halbmesser  der  grössten  unter  den 
bei  dem  Stufenconus  vorkommenden  Scheiben,  wie  bei  anderen 
Rollenanordnungen,  setzt: 


A  =  (8  +  0,2^)(?. 
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Beispiel.  Es  seien  JN'=4  Pferdekräfte  zu  übertragen  von 
einer  Welle  aus,  welche  constant  80  Touren  mache,  auf  eine 
zweite  Welle,  welche  nach  Bedarf:  40,  80,  160,  240  oder  320 
Umdrehungen  machen  solle.  Die  grösste  Scheibe  ist  hier  die- 
jenige, welche  die  Uebersetzung  von  80  auf  300  Touren  ver- 
mittelt; wir  bestimmen  demnach: 

3  3 

(?=  122 ]/^=  122  j/^  = 45">-, 

l?i=45(8  +  0,2^)  =  45.8,8=  . 


396" 


und  die  zugehörige  kleinste  Scheibe 

J2,=Ä-?^  =  396_ 

Daraus  folgt  nun  die   Summe   der   beiden  Halbmesser   mit 
5=3964-99=495  und  erhalten  wir  für  die  Uebersetzungen 


80 


80 


80 


80 


320  240  160  80 

die  Halbmesser  bei  gekreuztem  Riemen 


80 
40 


396,00 
99,00 


371,25 
123,75 


330,00 
165,00 


247,50 
247,50 


165,00 
330,00 


Es  werden  folglich  die  Differenzen  der  Halbmesser: 

D'=      297,00      247,50      165,00         0      —165,00 
und  ergil^Bch  bei  einer  Axenentfemung  E^  1000  der  Werth 

F=  0  0,0270      0,0610      0,0882      0,0610 

das  Correcturglied 
FE 


=  0 


8,600  19,4 


28,1 


19,4 


die  neuen  Halbmessersummen 
S'=S  +  jP=495  503,6 

Keller,  Constrtictionslehre. 


514,4        523,1 


16 
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und  endlich  die  definitiven  Halbmesser: 


396,00 
99,00 


377,7 
125,9 


342,93 
171,47 


261,55 
261,55 


171,47 
342,93 


Eine  nochmalige  Correctur  mit  Hilfe  der  nun  bestimmten 
Halbmesser  wird  wohl  selten  nöthig  sein. 

Die  Riemenstärke  S  und  Breite  ß  bestimmen  wir  für  den 
ungünstigsten  Fall  und  geben  jedem  einzelnen  Rollenkranze 
die  auch  für  einfache  Rollen  nöthige  Breite 

6=1,1(^+10"""). 

Die  grösste  in  dem  Conus  vorkommende  Rolle  (Fig.  207) 
erhält  die  Minimalkranzstärke 

5i  =0,7  5  +  0,01  jf?, 

welches  Maass  wir  an  der  äussersten  Stelle  auftragen  und  von 
da  aus  mit  einem  Steigungsverhältniss  1 :  60  gegen  die  Nabe 
verstärken.  Die  Verschlussscheibe  (Fig.  207  untere  Hälfte) 
kann  als  Stärke  das  mittlere  Maass  der  Kranzstärke  (hier  also 
53)  erhalten. 


Fig.  207. 


Fig.  208. 

J 

mm 


^ 

^ 


fmzM 
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Als  Länge  der  Nabe  nehme  man  mindestens  die  Kranz- 
breite =  6,  und  für  jede  gegen  die  Nabe  unsymmetrisch  an- 


geordnete Scheibe  —  h  weiter,  also  z.  B.  in  Fig.  207 


in  Figur  208  (obere  Hälfte) 

>       >         >     (untere  Hälfte)    6. 
Ist  die  mit  dem  ersten  Scheibenpaare  zu  erzielende  Ueber- 
setzung  =  ii ,  diejenige  bei  dem  letzten  (n*®")  =  ?„ ,  und  sollen 
die  üebersetzungszahlen  eine  geometrische  Progression  bilden, 
so  wird  deren  gemeinschaftlicher  Factor  x  erhalten  durch 


h 

=  Xl,, 

h 

=  xi2  = 

--xH,, 

H 

=  — 

x^H, 

in 

=  .  .  .  . 

x-H,, 

folglich  wird 


»-y. 


h 


Bei  manchen  Arbeitßmaschinen  (Spinnmaschinen  etc.)  ist 
die  Bedingung  gestellt,  dass  zwischen  den  einzelnen  verschie- 
denen Uebersetzungsverhältnissen  ein  allmäliger  Uebergang 
bestehe,  so  dass  ein  und  derselbe  Riemen  in  allmäliger  Seiten- 
bewegung eine  Bewegungsübertragung  mit  stetig  sich  ändern- 
den Winkelgeschwindigkeitsverhältnissen  vermitteln  kann.  In 
diesem  Falle  dürfen  die  zugehörigen  Scheiben  nicht  aus  ein- 
zelnen Bahnen  zusammengesetzt  sein,  sondern  müssen  die  Form 
eines  Rotationskörpers  mit  stetiger  Meridiancurve  erhalten.  In 

der  Regel  sind  hiebei  nur 
Flg.  209.  ^jig  beiden  Grenzwerthe  der 

Meridiancurve  oder  der 
üebersetzungsverhältnisse 
gegeben,  und  ist  sodann  die 
Wahl  der  Meridiancurve  für 
die  eine  der  beiden  Rollen 
in  der  Regel  freigestellt. 
Ist  für  dieselbe  eine  gerade 
Linie  angenommen,  so  wird 
sie  für  die  andere  Rolle  bei 
gekreuztem   Riemen    eben- 


16. 
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falls  eine  gerade  Linie  (Fig.  209),  da  hiedurcb  der  Bedingung 
genügt  ist,  dass   die   Summe  je   zweier   zusammenarbeitender 

Halbmesser  constant  gleicb 
^^^'  ^^^-  sein  muss.  —  Bei  offenem 

Riemen  wird  die  zu  bestim- 
mende Meridianlinie  der 
zweiten  Rolle  eine  Curve 
sein,  welche  wir  durch  ein- 
zelne Riemenstellungen  be- 
stimmen, indem  wir  für 
diese  jeweils  die  Summe 
zweier  zusammengehöriger 
Halbmesser  berechnen.  Aus 
dieser  Summe  folgen  (Fig. 
210)  durch  einfache  Sub- 
traction  die  Halbmesser  der  zweiten  Rolle  an  diesen  Stellen. 
Beispiel.  Der  treibende  Riemenconus  mit  gerader  Meridian- 
linie habe  einen  grössten  Halbmesser  =  200'""',  einen  kleinsten 
von  100  und  die  grösste  Uebersetzung  auf  den  getriebenen 
Con\is  sei   vierfach.     Somit  ist   dessen    kleinster  Halbmesser 

200 
=  —7-  =  50'""',  und  die  Halbmessersumme  =  250'^'™.  Zieht  man 
4 

am  treibenden  Conus  in  gleichen  Abständen   die  Halbmesser, 

so  werden  dieselben  eine  arithmetische  Reihe  bilden,  und  etwa 

sein: 


jBi=   200        180        160 


140 


120 


100 


und   die  zugehörigen   des  getriebenen   Conus    für    gekreuzte 
Riemen 


90 


110 


130 


150 


JBg  =     50  70 

Es  folgen  dann  die  Differenzen 

D  =  -Bi  — -B2=   150        110  70  30      -10      —50 

bei  einer  Axenentfernung  ==400'"'"  die  Correcturglieder 

F=       0         8,2        14,0        17,1       17,8        15,9 
folglich  die  neuen  Halbmessersummen  für  offene  Riemen 

S'=   250     258,2      264,0      267,1      267,8      265,9 
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und  die  Halbmesser  selbst 


B\=   200 

180 

160 

140 

120 

100 

i?'2  =  50 

78,2 

104 

127,1 

147,8 

165,9 

und  daher  die  Uebersetzungen 

i=       4       2,30       1,54       1,10       0,81       0,60 

Sind  hiebei  nicht  die  beiden  Endhalbmesser  des  treibenden 
Conus,  sondern  die  Grenzwerthe  der  Uebersetzungen  gegeben, 
so  ist  der  zweite  Endhalbmesser  des  treibenden  Conus  vorher 
nach  der  in  dem  Beispiele  pag.  241  gezeigten  Art  und  Weise 
zu  bestimmen,  und  hierauf  erst  die  Halbmesser  der  Zwischen- 
werthe,  wie  in  dem  vorstehenden  Beispiele. 

§.  44.    Kautschuck-  und  Guttapercha-Riemen. 

Der  Umstand,  dass  längere  Lederriemen  von  grosser  Dicke 
und  Breite  aus  kleinen  Stücken  von  geringer  Länge  und  Dicke 
zusammengenäht  oder  -geleimt  werden  müssen,  sowie  dass 
Lederriemen  in  feuchten  Fabriklocalitäten  und  im  Freien  unter 
wechselnden  Witterungseinfiüssen  nicht  gut  haltbar  sind  und 
nicht  zuverlässig  functioniren,  war  schon  vor  längerer  Zeit 
Veranlassung,  Treibriemen  aus  Kautschuck  und  Guttapercha 
herzustellen.  Letzteres  Material  und  Kautschuck  ohne  Lein- 
wandeinlage unterliegt  aber  bedeutenden  Dehnungen,  und 
eignet  sich  daher  nicht  wohl  zur  Uebertragung  grösserer  Kräfte. 
Vorzüglich  dagegen  eignet  sich  hiefür  Kautschuck  mit  Lein- 
wandeinlage, welche  letztere  ein  segeltuchartiges  Gewebe  ist, 
von  welchem  mehrfache  Schichten  mit  Kautschucklagen  ab- 
w^echselnd  aufeinander  liegen,  so  dass  die  einzelnen  Lein- 
wandschichten von  Kautsch uck  durchdrungen  und  gegenseitig 
verkittet  werden. 

Ausgedehnte  Versuche  *)  haben  ergeben ,  dass  man  für 
Kautschuckriemen  den  Festigkeitscoefficienten  mindestens  ebenso 
annehmen  dürfe,  wie  für  Lederriemen,  ja  sogar  constant  so 
gross,  wie  für  Lederriemen  stärkster  Qualität  (0,5Kgr.per  r]""")- 


*)  Von  Tresca.  Civilingenieur  1872  pag.  163  aus  Bulletin  d'encourage- 
ment.  Febr.  1872. 
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Riemen  aus  Guttapercha  oder  Kautschuck  ohne  Leinwand- 
einlage  dürfen  nicht  stärker  als  die  schwächsten  Ledersorten 
(0,15 — 0,2  Kgr.  per  □"'"»)  angestrengt  werden. 

Die  Adhäsion  von  Kautschuck-  oder  Guttapercha-Riemen 
auf  gusseisernen  Scheiben  darf,  wenn  auch  eingehende  Versuche 
darüber  fehlen,  jedenfalls  gleich  derjenigen  von  Lederriemen 
angenommen  werden,  so  dass  auch  bei  solchen  Transmissions- 
anlagen 

e^«  =  2, 
und  somit 

T,=2P, 
und 

gesetzt  werden  kann. 


§.  45.   Transmission  mit  Leder-  und  Kautschuck-Schnüren. 

Anstatt  der  rechteckigen  Form  gibt  man  Transmissions- 
bändern aus  Leder  und  Kautschuck  auch  oft  runden  Quer- 
schnitt, dessen  Durchmesser  unter  Annahme  einer  zulässigen 
Spannung  =0,16  Kgr.  per  □*»«»  zu  berechnen  ist.  Es  ergibt 
sich  damit 

Wird  dabei  für  den  Adhäsions-  oder  Reibungscoefficient 
derselbe  Werth  ^i  =  0,20  bis  0,25  und,  wie  bei  Riemenscheiben, 
die  grössere  der  beiden  Spannungen  in  der  Schnur  gleich  der 
doppelten  Umfangskraft,  d.  h. 

Ti=2P 

gesetzt,  so  ergibt  sich 
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Die  Kräfte,  für  welche  sich  Treibschnüre  eignen,  sind  stets 
geringe,  und  werden  solche  über  16'"*^»  Stärke  kaum  mehr 
angewandt.  Das  oben  bestimmte  Maass  für  J  ist  ungefähr 
\  der  für  eine  gleiche  ümfangskraft  P  resultirenden  nöthigen 
Riemenstärke,  und  sind  daher  Treibschnüre,  wenn  dieselben 
nicht  stärker  als  16"^"*  werden  sollen,  dann  passend  anzuwenden, 
wenn  bei  Annahme  von  Riemen  eine  Breite  <;  50°^"^  noth- 
wendig  würde. 

Die  zugehörigen  Rollen  erhalten  eine  Kranzrinne  mit  keil- 
förmig convergirenden  Seiten,  und  lässt  man  die  Treibschnüre 
sich  zwischen  den  Seiten  der  Keilrinne  klemmen.  Dienen  die 
Rollen  nur  als  Leitrollen  (Fig.  211  linke  Hälfte),  so  lässt 
man  die  Schnüre  auf  dem  halbrund  ausge- 
drehten Grunde  der  Rolle  aufruhen.  Der 
ganze  Keilwinkel  beträgt  40°— 50°. 

Auch  für  variable  Uebersetzung  lassen 
sich,  analog  den  Stufenconussen,  stufenför- 
mige Schnurrollen  ausführen,  und  muss  bei 
denselben,  wenn  die  Schnurleitung  gekreuzt 
ist,  die  Halbmessersumme  constant  sein,  bei 
offener  Schnurleitung  und  geringer  Entfer- 
nung der  beiden  Schnurrollensysteme  eine 
Correctur  der  Halbmessersummen  gerechnet 
werden.  Der  Halbmesser  ist  jeweils  bis  Mitte 
der  Schnur  gemessen  (Fig.  212). 

Die  Armdimensionen  sind  zu  nehmen  wie 
für  Riemenscheiben,  desgleichen  die  kleinste 
Kranzstärke,  welche  nach  der  Formel  pag. 
217  (entsprechend  einer  kleinsten  Riemen- 
stärke =  4"™)  sich  mithin  bestimmt  durch 


Fig.  212. 


5  =  0,7.4"'™  +  0,01  JB, 
=  3mm  ^  0,01  jB. 

Der  Halbmesser  jB  soll   in   der  Regel  auch 
bei  den  kleinsten   Rollen   eines   Stufenconus 
licht  kleiner  als  der  achtfache  Schnurdurchmesser  sein. 
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Vlll.  SEILTRANSMISSION. 


§.  46.   Die  Seiicurve. 

Von  ganz  ausserordentlicher  Wichtigkeit  für  die  Ueber- 
tragung  kleiner  wie  grösster  Kräfte  auf  geringe  wie  auf  die 
weitesten  Entfernungen  ist  die  Benützung  eines  Seiles  als 
Bewegung  vermittelnden  Organes  zwischen  zwei  Rollen,  welche 
auf  den  zu  verbindenden  Axen  befestigt  sind.  Ueberein- 
stimmend  für  diese  Art  der  Bewegungsübertragung  mit  der 
Riementransmission  ist  die  gegenseitige  Mitnahme  von  Trieb- 
rollen und  Seil  durch  die  Adhäsion  des  letzteren  auf  den 
ersteren.  Der  Unterschied  zwischen  beiden  besteht  im  Prinzip 
darin,  dass  bei  Riementransmissionen  der  Riemen  (das  Be- 
wegung übertragende  Band)  als  gewichtslos  angesehen  und 
daher  auch  angenommen  werden  durfte,  dass  derselbe  zwischen 
den  beiden  Ablaufstellen  an  den  Rollen  in  einer  geraden  Linie 
an  beiden  Rollenumfängen  tangirend  laufe,  während  bei  einem 
Seile  eine  solche  Annahme  nicht  mehr  zulässig  ist,  da  dasselbe 
zwischen  den  beiden  Ablaufstellen  von  den  Rollen  in  einer 
Curve  schlaff  herabhängt. 

Der  letztere  Umstand  veranlasst  uns,  in  erster  Reihe  den 
Zusammenhang  aufzusuchen  zwischen  der  Gestalt  der  Seiicurve 
und  den  Spannungen  an  den  Ablaufstellen. 

Das  Seil,  betrachtet  als  ein  vollkommen  biegsamer  Faden 
von  stets  gleichem  Querschnitte,  d.  h.  von  einem  über  seine  ganze 
Länge  gleichmässig  vertheilten  Eigengewichte,  wird  zwischen 

2  Punkten  p  und  pi  in 
einer  Curve  hängen  (Fig. 
213).     Bei  p   wird   eine 
ganz  bestimmte  Längen- 
spannung im  Seile  herr- 
schen, deren  Componen- 
ten  nach  horizontaler  und 
verticaler  Richtung  mi' 
H  und  V  bezeichnet  w^r 
den.  Denkt  man  sich  jed 
dieser   drei    Spannung^ 
dargestellt  durch  das  G- 
wicht    eines    Seiles    vci 
bestimmter  Länge,  so  kann  gesetzt  werden 


Fig.  213. 
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T=ny, 

H=  m  y , 

V=sy. 

Betreffs  der  letzteren  Spannung  ist  bekannt,  dass  bei  allen 
Seilpolygonen  und  Seilcurven  mit  irgend  beliebiger  Belastungs- 
weise der  Werth  der  Verticalcomponente  der  Längenspannung 
in  jedem  Punkte  gleich  ist  der  Summe  sämmtlicher  Belastungen 
zwischen  dem  betrachteten  und  dem  tiefsten  Punkte,  dem 
Scheitel  der  Seilcurve.  Im  vorliegenden  Falle  ist  eine  andere 
äussere  Belastung  als  das  Eigengewicht  des  Seiles  nicht  vor- 
handen, folglich  ist  V  gleich  dem  Gewichte  eines  Seiles  von 
der  Länge  =s  und  dem  Gewichte  y  per  Längeneinheit,  wobei 
s  die  Länge  des  Seiles  ist  von  dem  Punkte  p  bis  zum  Scheitel 
der  Seilcurve. 

Legt  man  ein  rechtwinkliges  Coordinatensystem,  und  zwar 
die  Z-Axe  vertical  durch  den  Scheitel  der  Seilcurve,  die  X-Axe 
darauf  senkrecht  in  einem  erst  zu  bestimmenden  Abstände 
unter  dem  Scheitel,  und  ist  (p  der  Winkel  des  Elementes  bei 
p  gegen  die  Horizontale,  so  gilt  jedenfalls 

dx 


und 

H      m' 


r     s 


Weil  aber 

1 
cos  W  =  -  , 


so  wird 


Es  folgt  hieraus  durch  Integration 


.  =  .lognat{^  +  l/l+(^y) 1) 
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sowie 


woraus  nach  einiger  Umformung  folgt 

5  =  ^(e"^»— e""-) 2) 


Setzt  man 


so  wird  aus  2. 


m 


*s^=älr' 


dy       1  /  ^        -i\ 
und  hieraus  durch  Integration 

y=f  («™+e"»)  +  c 3) 

Setzt  man  die  Constante  C=0,   so  wird  für  a:  =  0,  d.  h. 
für  den  Scheitel  der  Seilcurve 

2/0  =w, 

d.  h.  die  Lage  der  X-Axe  ist  nunmehr  bestimmt  durch  deren 
Abstand  yo=m  von  dem  Scheitel  der  Curve  *). 

Für  die  Tiefe  des  Scheitels  unter  dem  Punkte  p ,  die  soge- 
nannte Einsenlmng^  hat  man 

und  für  die  Höhendifferenz  der  beiden  Ablaufpunkte 


*)  m  heisst  der  Parameter  der  Kettenlinie;  die  in  der  Entfernung  m 
vom  Scheitel  liegende  X-Axe  heisst  die  Directrix. 
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Wenn  man    Gleichung  2.  und  3.  quadrirt  und  subtrahirt, 
folgt 

if  =  s^  +  m^, 4) 

während  zwischen  der  Längenspannung  und  deren  beiden  Com- 
ponenten  die  Beziehung  herrscht 

oder 

n^  —  s^  +  m^, 5) 

welchen  beiden  Gleichungen  4.  und  5.  genügt  wird  durch 

Es  ist  mithin  zu  setzen 

und  ist  daher  die  Längenspannung  in  einem  Seile  gleich  dem 
Gewichte  eines  Seiles  von  einer  Länge  =  n  =  y  gleich  der 
Ordinate,  und  ist  somit  durch  die  aus  andern  Rücksichten 
stets  bekannte  nothwendige  Spannung  T  an  einem  Punkte  p 
auch  die  Höhe  dieses  Punktes  über  der  X-Axe  gegeben  durch 

T 

Am  Scheitel  der  Seilcurve,  wo  y  seinen  kleinsten  Werth  yo=m 
annimmt,  wird 

d.  h.  die  Horizontalspannung  am  tiefsten  Punkte  ist  die 
gleiche,  wie  diejenige  an  irgend  einem  beliebigen  Punkte  p, 
mithin  durch  die  ganze  Seilcurve  constant  =zH=my , 

Die  Gleichungen  1.  bis  3.  können  auf  eine  zur  Lösung  der 
meisten  Aufgaben   bequemere  Gestalt  gebracht  werden,  wenn 

man  zunächst  in  Gleichung  1.  den  Werth  einführt  —  =  tgy. 

Es  wird  somit 
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x  =  m  loff  nat  1  tg  qp  -| [ , 


;  =  m  I  log  nat  (1  +  sin  ff)  —  y  log  nat  (1  —  sin2y)| , 


m  ,  ^  1  4-  sin  o) 

a:==-7r-lognat:j— ' — ^-^, 
2      °        1  —  sm  (/) 

wofür  man  die  Reihe  hat 


6) 


aJ  =  y  2(sinf/)  +  -jsin3y  +  -g-sin5y4-  .  .  .) 7) 

In  den  meisten  Fällen  werden  die  Ablaufwinkel  q)  nicht 
über  10°  betragen  und  dann  auch  die  höhern  Potenzen  von 
sinr/)  vernachlässigt  werden  dürfen;  dann  erhielte  man  zur 
Bestimmung  der  Seilcurve  die  Beziehungen: 


wozu  noch 


ip  =  m  sm  y , 


m  =  y  cos  q) , 
5  =  ?/sin^, 


8) 


/"=  y  —  m  =  ?/  (1  —  cos  y) . 

Innerhalb  derselben  Grenze,  d.  h.  bis  zu  Ablaufwinkeln  höch- 
stens =  10°,  ist  aber,  wie  im  folgenden  Paragraphen  gezeigt 
wird,  auch  die  Substitution  der  Parabel  für  die  Kettenlinie 
zulässig,  und  lassen  sich  mit  Hilfe  der  Parabel  diese  ein- 
facheren Aufgaben  auch  genügend  genau  lösen. 

Bei  grösseren  Ablaufwinkeln  ist  aber  die  Berücksichtigung 
weiterer  Glieder  der  Reihe  von  Gleichung  7.  nothwendig,  und 
zwar  wird  insbesondere,  wenn  man  noch  das  zweite  Glied: 

-^sinSy  mit  in  Rechnung  zieht,  aus  Gleichung  7.: 
x  =  m  (sin  qp  +  -q  sin»  y) , 


=  t/ cos  (jp  ( sin  y  +  Q-sin^^), 
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x  =  y{l  — --sin^y...')  (siny  +  -^  sin^y), 

=  siii fp  —  -n  sm» (p,  .  .  . 

Höhere  als  dritte  Potenzen  von  sin  q)  sind  dabei  vernachlässigt, 
und  wird  nun,  wenn  man  setzt 


sin  qp  =  - , 


•-sli    ^  ('Y^ 


sowie  angenähert 


ferner 


9) 


«=^l' +1(1)1. 

/•=y(l-cosy)  =  y(j). 

Diese  Berechnung  ist  zulässig  bis  zu  Werthen  der  Ablauf- 
winkel r|)  =  30°  Sollte  ein  noch  höherer  Grad  von  Genauig- 
keit wünschenswerth  sein,  so  würde  mit  Berücksichtigung  auch 
noch  des  drittes  Gliedes  von  Gleichung  7.  schliesslich  erhalten 
werden 

-'!'+l©+ä(|)'-l- 


10) 


Die  Formeln  9  und  10  dienen  für  den  Fall,  dass  eine 
Parabel  nicht  mehr  der  Seilcurve  substituirt  werden  kann, 
insbesondere  dazu,  um  aus  der  bekannten  Länge  s  und  der 
Längenspannung  T^=yy  die  übrigen   Elemente  der  Seilcurve 
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zu  bestimmen,  wenn  die  beiden  Ablaufpunkte  p  und  2h  ^^f 
sehr  viel  verschiedenem  Niveau  liegen. 

Jedenfalls  gilt  für  den  einen  Zweig  der  Curve  Ojp,  : 

und  für  den  zweiten  Zweig  op: 

m  =  iß  —  s^  ^ 
woraus 

Ist  nun   die  gesammte   Länge   l  des    verwendeten    Seiles 
bekannt,  so  ist  zu  setzen: 


Si  — 5  = 

_y\-r 
l     ' 

die  einzelnen  Längen 

folgen  mit 

•'.=|(h 

y\-v'\ 

-10- 

■"■7"). 

11) 


Aus  den  Werthen  von  s^  und  s  folgen  sodann  nach  Gleichung 
9.  oder  10.  die  Werthe  /*,  sowie  Xi  und  x^  somit  die  Haupt- 
elemente der  Seilcurve. 

Für  l  kann  man  als  erste  Annäherung  jene  Seillänge  setzen, 
welche  bei  directer  Verbindung  der  beiden  Ablaufpunkte  p 
und  pi  resultiren  würde,  wenn  p  und  p^  im  gleichen  Niveau 
lägen. 

Ueber  die  Bestimmung  des  Werthes  von  y  für  jede  Ablauf- 
stelle siehe  5.  48. 
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§.  47.    Genäherte  Bestimmung  der  Seiicurve  als  Parabel. 


Bei  den  verhältnissmässig  geringen  Einsenkungen  und  kleinen 
Werthen  der  Ablaufwinkel,  welche  sich  bei  Drahtseiltrans- 
missionen  zumeist  linden,  ist  es  zulässig,  für  die  Kettenlinie 
als  Seiicurve  eine  Parabel  zu  substituiren. 

Setzt  man  hierin  wieder  (Fig.  214): 
JBr=  Horizontalspannung  im  Scheitel, 
a;  =  Horizontalabstand  eines  Punktes  p  vom  Scheitel, 
/'=Einsenkung   oder  Verticalabstand    des  Punktes    2j  vom 

Scheitel, 
y  =  auf  die  Längeneinheit  von  x  treffende  gleichmässig  ver- 

theilte  Belastung, 
so  gilt  als  Momentengleichung  in  Bezug  auf  den  Aufhängungs- 
punkt p : 

woraus  die  bekannte 

Parabelgleichung 
folgt 

Ferner  muss  auch 
wieder  gelten 


T2=^2_j_^2 


2) 


Hierin  ist  wieder: 
T  die  Längenspannung  im  Seile  am  Aufhängungspunkt, 
V  die  Verticalcomponente  von  T  gleich  der  Summe  sämmt- 
licher  Belastungen  zwischen  dem  Scheitel  und  dem  Auf- 
hängungspunkte, mithin  V=yx, 
und  wird  mithin 


(rK2\  2 


woraus 


'X^ 


2      yT»-y2x^ 


3) 
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Liegen  allgemein  die  Aufhängungspunkte  eines  Seiles  nicht 
auf  derselben  Horizontalen,  sondern  in  einem  Verticalabstand 
=  A,  so  liegt  auch  der  Scheitel  nicht  in  der  Mitte  zwischen 
beiden,  und  sind  auch  dann  die  beiden  Parabelzweige  zwischen 
dem  Scheitel  und  den  Aufhängungspunkten  nicht  gleich.  Für 
jeden  derselben  gelten  aber  die  eben  gefundenen  Gleichungen 
1.  und  3.,  nämlich: 


^'=^^;.' 


A=7 


2  rTl^y%xl\ 


und 


X 


^*=^2A' 


ü=- 


7^2 


f  j-  2     y  *^2 


4) 


Da  hierin  Hi  =  H^  sein ,  d.  h.  die  horizontale  Scheitelspan- 
nung für  die  beiden  im  Scheitel  zusammenstossenden  Zweige 
der  Parabel  gleich  sein  muss,  so  folgt 

während  gleichzeitig  der  ganze  Horizontalabstand  d  der  beiden 
Ablaufpunkte  gesetzt  werden  kann: 


sowie 


Daraus  wird  nun 


Setzt  man  hierin 


x\h  =  2dXiU—d*f^. 
rx\ 


fi  = 


2  yT\-yix\' 
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so  ergibt  sich 


hyTl  —  y*xt  =  dyXi 


d': 


2    ' 


h^(Tl—y»x\)  =  d^r^xl-\-  —  d*y'—d3y^Xi, 


Setzt  man  hierin  A*  +  d*  =  o*   (worin  a  der  directe  Abstand 

T 
der  beiden  Aufhängepunkte),  sowie  2^1=-^,  so  wird 


Die  Auflösung   dieser    quadratischen   Gleichung  gibt   den 
horizontalen  Scheitelabstand  von  Punkt  pi 


—  1^-4-  1/J_  {^V-  d*  —  ^k*Pi 
^1  — 2  a«-»'  4  UV  4a« 

=isi>±y-(T)'+*°-^'i.  ] 

Ebenso  erhält  man  den  horizontalen   Scheitelabstand 
für  Punkt  Pi 


5) 


Setzt  man  für  geringe  Höhendifferenzen  der  beiden  Punkte 
Pi  und  P2  annähernd 


(f)'-. 


sowie  yi=y2 


Keller,  Construelionslehre. 


17 
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so  wird,  da  für  Xi  das  obere  und  für  X2  das  untere  Vorzeichen 
gilt,  endlich 


d    ,    h 
d       h 


6) 


Die  Einsenkungen  folgen  aus  Gleichung  1.  mit 


fi=-^  ^  ofler  annähernd  =yY' 


mithin  auch 


^  1. 
2  li' 


und  endlich 


/■.-^;.  .nd  f,=i^^ 


') 


Für  horizontalen  Trieb,  d.  h.  Lage  der  beiden  Punkte  Pi 
und  p2  auf  gleichem  Niveau,  gilt  insbesondere 


Xi   X2   -ö"  5 

1  d^ 


h=U  = 


8   y 


8) 


Die  Länge  des  Seiles  bestimmt  sich,  auf  Grund  der  vor- 
hergehend angenommenen  Gestalt  der  Seilcurve  als  Parabel, 
durch  die  bekannte  Rectificationsformel 


9) 
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und  zwar  insbesondere  für  horizontalen  Trieb,  wofür 


Z  =  5i  +  ^2  =  2  5i  und 


ist,  wird 


H'+i«n '») 


Fig.  215. 


Die  Verzeichnung  der  durch  die  Bestimmungsstücke  XiX^, 
fi  A  ?  ^1  ^2  vollständig  definirten  Parabel  kann  nun  auf  folgende 
Weise  geschehen  (Fig.  215). 

Man  theile  die  Horizontalabstände 
omi  =  Xi^  sowie  om2=X2  bezw.  in  eben- 
soviele  gleiche  Theile,  wie  die  verticalen 
Abstände  «?i  Pi  und  nii  p^ ;  der  Durch- 
schnitt der  Linie  o  1  mit  der  verticalen 
Linie  durch  Ij  gibt  den  Punkt  I  der 
Parabel  u.  s.  w. 

Die  praktische  Aufgabe,  welche  bei 
Ausführung  und  Aufstellung  von  Seil- 
transmissionen zu  lösen  ist,  lautet  aber 
folgendermassen:  Mit  welcher  Einserik- 
ung  ist  ein  Seil  zu  hängen  im  Ruhezustände,  damit  es  im 
Zustande  des  Betriebes  die  richtigen,  den  Spannungen  2\  im 
straffen  und  T^  im  schlaffen  Seilstücke  entsprechenden  Ein- 
Senkungen  /i  und  f^  annehme? 

Die  genauere  Beantwortung  dieser  Frage  ist  mit  Hilfe  der 
im  vorigen  Paragraphen  entwickelten  Formeln  möglich,  wenn 
auch  die  Rechnung  etwas  weitläufig  wird.  Für  horizontalen 
Trieb  lässt  sich  die  Lösung  der  gestellten  Aufgabe  auch  für 
die  der  Kettenlinie  substituirte  Parabel  mit  genügender  Ge- 
nauigkeit erreichen. 

Bezeichnen 
Tq     1\     T^     die  Seilspannungen    im  ruhenden,   im  straffen 

und  im  schlaffen  Seile, 
io     A     A     ^iö  entsprechenden  Seillängen, 
Fq     Fl     F^     die  entsprechenden  Einsenkungen, 
so  muss  jedenfalls  gelten 

il  =  io  +  ^'1  -> 
ig  =  ^0  +  ^-2  -> 
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worin  li  und  A2  die  Längenänderungen  im  Seile  sind,  wenn 
die  Spannung  der  Ruhe  T^  in  diejenige  Ti  und  Tg  des  Be- 
triebes übergeht. 

Sind  die   gleichzeitigen  Anstrengungen   des  Seilmateriales 
bezw.  Jcq  ,  Jci  und  Jc2 ,  und  der  Elasticitätsmodul  E^  so  gilt 


h=Lo 


fC-i  —  /Cq 


Q     r     ^2  —  '^0 

^2  —  -^0 ^ } 


und  daher 


und  endlich 

Der  Werth    m  =  2  -}-  ^T  ^ ""  ^ -^   ist  zwar  nicht  ganz 
genau,  aber  immerhin  so  nahe  gleich  2,  dass 

T  A  +  -^2 

io= 2 

gesetzt  werden  kann,  und  sich  dann  ergibt  aus  Gleichung  10. 


^-«-FK^^-')- 


Setzt  man  hierin  ferner  auch  für  Li  und  ig  Werthe,  welche 
nach  Gleichung  10.  gebildet  werden,  so  wird 


^._yQ±s ,2) 

/Google 
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Da  nach  Gleichung  7.  und  8.  die  Einsenkungen  sich  verhalten 
wie  umgekehrt  die  Werthe  y,  und  diese  wie  die  Seilspan- 
nungen, Ti  aber  in  der  Regel  den  Werth  Ti=2T2  hat,  so 
kann  gesetzt  werden  ' 

2^1=4-^2,    und  daher   2^0  =  1^58^1  =0,79 JF^.  ..  13)' 


§.  48.    Berechnung  der  Zugspannungen  im  Seile. 

Es  mögen  (Fig.  216)  die  Ablaufstellen  ganz  allgemein  auf 

verschiedenem  Niveau 
^^*       '  liegen,  und  zwar  werde 

bei  einem  verticalen 
Abstände  der  RoUen- 
axen  =  h  auch  der 
verticale  Abstand  der 
Ablaufstellen  1  und  3 
sowie  2  und  4  gleich- 
falls =7i  angenomn\en. 
Ist  eine  ümfangskraft 
P  zu  übertragen,  so 
werden  an  den  4  Ab- 
laufstellen im  Allge- 
meinen 4  verschiedene 
Kräfte  thätig  sein,  und 
zwar : 

Ti  die  grössere  Spannung  an  der  tiefer  gelegenen, 

Tg  >    kleinere  >  >      >        >  > 

T3  >    grössere  >  >      >    höher         > 

T4  >    kleinere  >  >       >        >  > 

Rolle,  welche  4  verschiedene  Seilspannungen  wir  uns  repräsen- 
tirt  denken  können  durch  die  Gewichte  von  gewissen  Längen 
eines  Drahtseiles  von  einem  Gewichte  ;'  per  Längeneinheit,  so 
dass  gesetzt  werden  kann : 

2^2=2/2;',    ' 
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Die  beiden  Spannungen  Ti  und  Tg  an  den  tiefer  gelegenen 
Ablaufstellen  sind  selbstverständlich  kleiner  als  diejenigen  an 
den  höheren  Ablaufstellen  wegen  des  die  letzteren  weiter  be- 
lastenden Gewichtes  des  zwischen  den  beiden  Rollen  gespannten 
Seiles.  Die  Totalspannung  an  den  unteren  Ablaufstellen,  welche 
daher  allein  maassgebend  sein  kann  für  den  Betrieb,  setzt 
sich  zusammen  aus  der  zur  Hervorbringung  der  nöthigen 
Adhäsion  nothwendigen  Längenspannung  ©i  und  ©2  ^^^  ^^r 
durch  die  Centrifugalkraft  bedingten  Mehrspannung;  oder: 
die  Totalspannungen  Ti  und  Tg  kompaen  nicht  ganz  für  die 
Adhäsion  zur  Geltung,  sondern  nur  der  restirende  Theil  nach 
Abzug  der  durch  die  Centrifugalkraft  veranlassten  Seilspan- 
nung 0.    Jedenfalls  aber  muss  die  Gleichung  gelten: 

oder : 

T^—C={T^^C)ef'^ 1) 

Der  Betrag  der  Centrifugalspannung  ist*): 


*)  Dieser  Werth   entwickelt  sich  auf  folgende  Weise  :•   In  den  zwei 
diametral   gegenüberliegenden   Punkten   n  und  w,  der  Rolle    (Fig.  217) 

finden  sich  in  dem  Seile  zwei   gleiche» 
J?ig.  ^17.  g^i^gj,     entgegengesetzte     Geschwindig- 

keiten —  V   und   +v;   es   muss   daher 
v  eine  Kraft  vorhanden  sein,  welche  diese 

_\ _  Geschwindigkeitsänderung  =2vhervor- 

j  bringt  in  dem  Drahtseile,  von  welchem 

1^  in  der  Zeiteinheit   ein   Stück  von  der 

Länge  v  und  also  dem  Gewichte  vy 
sowohl  durch  den  Punkt  n  wie  n,  geht. 
Es  gilt  aber  der  Satz  :  die  Kräfte  verhalten  sich  wie  die  Beschleunigungen, 
die  sie  demselben  Körper  ertheilen.  Wenn  nup  die  Schwere  einem  Körper 
die  Beschleunigung,  d.  h.  Geschwindigkeitsänderung  ^  =  9,81"»  ertheilt, 
so  ist  die  Kraft  K^  welche  die  Geschwindigkeitsänderung  2v  ertheilt, 
gegeben  durch  die  Gleichung : 

g x2  V  =  V y i  K , 

woraus 

vy  .2v        2yv^ 
jii  = 


9  9 

Es  muss  also  auf  das  mit  der  Geschwindigkeit  r?  umlaufende  Seil  in 
der  Richtung  der  Tangente  an  die  Ablaufstellen   die  Kraft   K  wirken, 
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daher  wird 

r,={r,+i:^(a.«"-i))-^. 

Setzen    wir    hierin,    wie   im  Vorhergehenden    schon    öfters, 
Qixa  —  2%  so  wird 

^'-i(^.+f) ') 

Mithin  ergibt  sich  für  die  Möglichkeit  der  Erzielung  einer 
Umfangskraft 

die  im  Minimum  nöthige  Spannung 

T,=  2P+'^ 4) 

Aus  dieser  grösseren  Spannung  an  der  unteren  Rolle  resultirt 
die  grössere  Spannung  an  der  Ablaufstelle  der  oberen  Rolle 


Ts  =  T,+hr, 

mithin  kann 

gesetzt  werden 

2P4-^^'-rs    ; 

und  weil 

Ts=rys, 

oder 

mithin  auf  jedes  der  beiden  Enden  -^  K=  C,  und  dieser  Werth  von  C 

ist   die   durch   die  Centrifugalkraft   veranlasste   Mehrspannung  in   den 
Seilstücken.    (JRankine,  The  Eng.  1869  5.  März.) 

*)  e.aa  =  2  kann  jedenfalls  nur  gelten  für  ausgefütterte  Seilrollen. 
Wenn  Drahtseile  auf  blossem  Eisen  laufen,  so  ergibt  sich,  dass  die  Seil- 
spannung um  50  bis  70  ^/o  grösser  sein  muss.  Bei  kleinen  zu  übertragen- 
den Kräften  wird  die  dadurch  bedingte  grössere  Seilstärke  nicht  von 
nachtheiligem  Einflüsse  sein,  da  man  ja  doch  nicht  gut  unter  eine 
solche  von  10™™  herabgeht. 
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so  wird 


"'  5) 


9'  y% 

Sind  die  Rollen  auf  gleicher  Höhe,  d.  h.  ä  =  0,  so  wird 

:«l.2P 6) 

9    Vi 
Eine  Transmission  ist  nicht  mehr  möglich,  wenn  (Gleichung  4.) 

Ti-C=0    oder    T^  =  ^~, 

9 
oder  wenn  zufolge  Gleichung  6. 


bei 


("+?)= 


y» 7) 


Bei  horizontalem  Seiltriebe,  für  welchen  A  =  0  ist,  und  bei 
dem,  wie  gezeigt  werden  soll,  ganz  passenden  Werthe  2/3=  600, 
resultirt  aus  Gleichung  7.  der  Grenzwerth  für  die  Geschwindig- 
keit V  mit 

i;2=^.y3  =9,81.600=5886, 
17  =  76,7«", 

während  in   Wirklichkeit  t?  nicht    mehr    als   20™ ,    meistens 
sogar  nicht  über  15°^  beträgt. 

§.  49.  Inanspruchnahme  eines  Drahtseiles. 

Zu  der  im  vorigen  Paragraphen  berechneten  Spannung  T^ , 
dem  Maximalwerth  aller  in  einem  Seiltriebe  vorkommenden 
Längenspannungen,  kömmt  noch  für  das  Drahtseil  die  An- 
strengung desselben  in  Folge  seiner  Biegung  um  die  Seilrolle. 
Hierdurch  entstehen  in  den  einzelnen  Drähten  totale  Span- 
nungsintensitäten Ä,  welche  als  resultirende  zu  betrachten 
sind  aus  den  beiden  Partialspannungen : 
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Ji'i  in  Folge  der  Längenspannung  und 
k^  in  Folge  der  Biegung. 

Ein  Drahtseil,  wie  es  zu  Transmissionen  angewendet  wird, 
besteht   aus   mehreren    kleineren   Seilen   (Litzen)   (Fig.   218), 
p.     218  welche    selbst  aus  einer   Anzahl 

Drähten   gewunden  sind,  so  dass 
!^  in  Folge  dieser  doppelten  Drehung 

die  Drähte  an  der  äusseren  Peri- 
pherie  des  Seiles  so  ziemlich  in 
der  Richtung  der  Längenaxe  des 
/G^C'  ',         ganzen  Seiles  liegen,  und  wir  auch 

ICf"  :^    '  "[.'}"     annehmen  können,  jeder  einzelne 

Draht  habe  an  der  äusseren  Peri- 
pherie des    Seiles    eine   Biegung 
nach  der  Krümmung  des  RoUen- 
I  halbmessers  anzunehmen.  Ist  nun 

die  Anzahl  der  einzelnen  Drähte 
des  ganzen  Seiles  =a,  deren  Durchmesser  =r)\  der  Halb- 
messer der  Rolle  =22,  endlich  JE  der  Elasticitätsmodul  des 
verwendeten  Materiales,  so  gilt  für  die 

Partialanstrengung  durch  die  Längenspannung 


a  — z — 


und  die  Partialanstrengung  durch  die  Biegungsspannung 

k-^.^  2) 

"'-R    2 ^^ 

Mithin  wird 

h  —  h  4-Z-  —     ^»       I   -^  ,  ^ 
a  — : — 


und  hieraus 


^Google 
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Soll  bei  gegebener  Maximalanstrengung  h  die  Leistung  eine 
möglichst  gute,  d.  h.  der  für  die  Transmission  verwerthbare 
Zug  jTs  möglichst  gross  werden,  so  erhalten  wir  den  Maximal- 
werth  von  T3  durch  die  Bedingung 


Hieraus  wird 


und  daher 


sowie 


ad 


2M-l|i.t_0, 


4^4. « 


8  ~  4:  k 


5) 


Nimmt  man  für  Schmiedeisendraht     iJ=20  000,     und 
gestattet  man  eine  grösste  Totalanstrengung  k=  18  Kgr.  per  Q™ 
so  erhält  man  den  entsprechenden  Werth 


des  Rollenhalbmessers  —  =  833, 
ü 

E   (i  2 

der  Biegungsspannung  1c^=—  -^^ml^^—h^ 

und  der  Längenspannung     1^1=  Tc  —  ^2  =   6  =  -^  fc  *). 


.6) 


Unter   Annahme   des  Werthes   h^  =  6   kann   die  Stärke  8 
eines  einzelnen  Drahtes  bestimmt  werden  durch  die  Gleichung 


*)  Den  thatsächlichen  Verhältnissen  besser  Rechnung^  tragend,  wäre 
die  zulässige  Längenspannung  zu  bestimmen  durch  die  Formel  h^  •=  0,75 
(10  —  d),  mithin  für 

d=  0,8        1,0        1,2        1,4        1,6        1,8        2,0        2,2        2,4        2,6 
h,=   6,90      6,75      6,60      6,45      6,30      6,15      6,00      5,85      5,70      5,55 
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woraus 

52  =  0,212-^, 
und 


d 


=  0,46 1/^ 7) 


Ein  ganz  eigenthümlicher  Zusammenhang  ergibt  sich  zwi- 
schen den  Bruchbelastungen  Q  der  Drahtseile  und  dem  Seil- 
gewichte /  per  laufenden  Meter,  indem  gemäss  neuerer  Ver- 
suche der  Mittelwerth  erscheint 

(2  =  60007, 

(für  Seile  aus  ungeglühtem  Holzkohleneisen),  sowie  eine  Span- 
nungsintensität im  Momente  des  Bruches  (Bruchcoefficient) 

K=6ß  bis  64,  Mittel  =60  Kgr.  per  □'""'• 

Die  vorher  angenommene  Maximal-Totalanstrengung  it=18 
bietet  somit  eine  etwa  3  V3 -fache  Sicherheit,  während  die  Sicher- 
heit bei  Beachtung  der  reinen  Längenspannung  mit  ä^j  =  6 
eine  10-fache  wäre. 

Es  ist  mithin  zu  setzen 


und  demzufolge  } 8) 

2 


^*  =  42's  =  300;', 


^  =  600  =  ^3, 

^  =  300  =  y,. 

T  T 

Dieses  Verhältniss  —  =  2/3 ,  bezw.  —  =  2/4  ist  aber  das  in 

den  Gleichungen  für  Bestimmung  der  Seilcurve  vorkommende 
Verhältniss  zwischen  Längenspannung  und  Seilgewicht  per 
Längeneinheit,  gleich  der  Länge  der  Ordinate  des  betreffenden 
Punktes  der  Seilcurve,  wofür  mithin  ganz  allgemein  giltig  für 
Eisendrahtseile  gesetzt  werden  kann 
im  stark  gespannten  Seilstücke 

2/3=600, 

und  im  schwach  gespannten  Seilstücke  } 9) 

2/4  =  300. 
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Mitunter  sind  ans  irgend  welchen,  oft  localen  Gründen  die 
Einsenkungen  fixirt,  worauf  dann  nach  Gleichung  8.  pag.  258 
folgt: 


=  «X 


y  =  8 


d^ 


10) 


Dieser  Werth  y  ist  dann  im  Allgemeinen  von  dem  eben  vorher 
bestimmten  verschieden,  und  rechnen  sich  darnach,  bei  einem 
bekannten  Werthe  T  der  Längenspannung,  der  Sicherheitsgrad 
<T  und  die  übrigen  Grössen  durch  folgende  Gleichungen  in 
nachstehender  Reihenfolge  aus: 


1.  specitisches  Seilgewicht /: 


T 

'  y 


2.  Bruchbelastung ^  =  6000;/, 

3.  Sicherheitsgrad a  =  -^  = , 


4.  Intensität  der  Längenspannung.  .   l\  = 


K 


5.  Intensität  der  Biegungsspannung.  k2=Jc  —  Ici  ^ 
r)  "~  2  *2  ' 


6.  RoUengrösse 


oder  folgende  Tabelle  von  zusammengehörigen  Werthen: 


y=  400 

(T=15 

*!=   4,0 
h^  =  14,0 

-5=  714 


450 

500 

550 

600 

650 

700 

750 

13,33 

12,00 

10,91 

10,00 

9,23 

8,58 

8,00 

4,5 

5,0 

5,5 

6,0 

6,5 

7,0 

7,5 

13,5 

13,0 

12,5 

12,0 

11,5 

11,0 

10,5 

741 

769 

800 

833 

870 

909 

952 

800 
7,50 
8,0 
10,0 

1000 


Für  Drahtseile  aus  Tiegelgussstahl  findet  sich  als  Mittel- 
werth  aus  neueren  Versuchen  die  Bruchbelastung 

0  =  10000/, 

und  die  Spannungsintensität  im  Augenblicke  des  Bruches 

i:==120  Kgr.  per  Q"'"- 
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Die  Maximal-Totalanstrengung  darf  für  Stahldrahtseile 
ik  =  36  Kgr.  angenommen  werden,  welche  Annahme,  wie  bei 
Eisendraht,  einer  etwa  3  i/j -fachen  Sicherheit  entspricht. 

Setzt  man  ferner  für  Stahldraht  i?=27  600,  so  ergibt 
sich  aus  obiger  Formel  5: 


B 
d'' 


3  27600 


36 


=  575, 


sowie  für  die  Partialspannungen 

k  — -  -  —  14. 

Der  Sicherheitsgrad  der  reinen  Längenspannung  ist  wieder 
a  =f-  =  -^  =  10-fach , 


und  das  Verhältniss 
T 


7 


■=y'- 


Q 


10000 


a  y 


10 


=  1000. 


Auch  hiebei  können  durch  locale  oder  andere  Verhältnisse 
die  Einsenkungen  gegeben  ,  und  damit  wieder  die  Werthe  y 
fixirt  sein,  und  resultiren  dann  wieder  auf  gleiche  Art,  wie 
oben  für  Eisendraht,  nachstehende  zusammengehörige  Werthe 
für  Stahldrahtseile: 


y= 


800 

850 

900 

950 

1000 

1050 

12,5 

11,76 

11,11 

10,53 

10,00 

9,52 

9,6 

10,2 

10,8 

11,4 

12,0 

12,6 

26,4 

25,8 

25,2 

24,6 

24,0 

23,4 

523 

535 

547 

561 

575 

589  . 

1100 
9,09 
13,2 

22,8 

605 
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§.  50.   Constructionsdetails  für  Drahtseiltransmissionen. 

Die  kleinsten  praktisch  anwendbaren  Transmissionsseile 
haben  einen  äusseren  Durchmesser  (des  umschriebenen  Kreises) 
von  8»^»»  und  bestehen  aus  36  Drähten,  von  welchen  je  sechs 
zu  einem  kleineren  Seile  (Litze)  gedreht  sind  (siehe  Fig.  218 
pag.  265);  6  solcher  Litzen  bilden  dann  das  ganze  Seil.  Es 
finden  sich  aber  auch  Seile  von  mehr  als  6  Litzen,  sowae 
Litzen  von  mehr  als  6  Drähten,  so  dass  eine  grosse  Anzahl 
verschiedener  Seile  allen  denkbaren  Verhältnissen  entsprechend 
angefertigt  werden  kann.  Ein  ganz  constantes  Verhältniss 
^wischen  Drahtzahl  und  äusserem  Durchmesser,  sowie  Draht- 
stärke lässt  sich  freilich  nicht  wahrnehmen,  doch  sind  folgende 
Verhältnisse  der  Praxis  ziemlich  genau  angepasst: 


bezeichnet     d  die  Stärke  eines  einzelnen  Drahtes, 
a  die  Anzahl  der  einzelnen  Drähte, 
J  die  Stärke  des  ganzen  Seiles, 

so  ist  für 

a  = 

36          42          48 

72 

84 

98 

9,5        10,0       10,5 

12,0 

13,0 

15,0. 

Auch  lässt  sich  ein  ähnlicher  Zusammenhang  nach  der 
Formel  von  Rziha  aufstellen:  J=\^h8Vä. 

Drahtzahlen  über  a  =  72  finden  sich  wohl  häufig  vor  bei 
Förderseilen,  während  die  kleineren  Zahlen  a  =  36  bis  72  bei 
Transmissionsseilen  angenommen  werden. 

Nach  Annahme  der  Anzahl  der  Drähte  erhält  man  für 
Eisenseile  die  Drahtstärke  aus  der  Gleichung 

wobei  T3  die  grösste  in  einem  Triebe  vorkommende  Spannung 
und  /ci  die  zulässige  Spannungsintensität  der  reinen  Läugen- 
spannung  ist.  Es  folgt  hieraus  mit  A^  =  6  (Gleichung  6.  §.  49) 


i  =  0,46|/^, 

^Google 
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und  wenn  Ts  =»m.2P=2,2P  gesetzt  wird, 
(J=0,68]/^, 


=  0,68  K716200 1/^.  4-  =  579 1/^— , 
V    n    Ra  V  n.R.a' 


=  0,776  Yl  16200 1/—  •  4  =  69 1/—  • 
•'  n.a  R  V  n.a 


R 


=5,,y-4 


1) 


In  der  letzteren  Formel  ist  V  in  Metern  ausgedrückt.  Setzt 
man  weiter  »  =  033  (Gleichung  6.  pag.  266),  so  ergibt  sich 
für  verschiedene  Drahtzahlen: 


a=    36 


42 


48 


72 


J_ 


=  0,114       0,105       0,100       0,08 


^=  1,07         1,05         1,03 


Vf. 


=  2,23         2,12         2,03 


0,97  (im  Mittel  =  1,03) 
1,77. 


Vergleicht  man  letztere  Werthe  mit  dem  Durchmesser  der 
ebenfalls  für  —  berechneten  Axe  nach  der  Formel  3.  pag.  24 


'=-y?. 
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so  ergeben  sich  weiter  noch  folgende  zusammengehörige  Werthe: 

4=  54,6  57,5  60,1  68,8 

o 

j=  15,2  14,5  13,8  12,8 

-^=    5,75  5,75  5,72  5,73    (im  Mittel  5,73) 

^=  87,4  83,4  78,9         73,3. 

Ziemlich  constant  bleiben  hiernach  die  Verhältnisse 

und  [ 2) 

J  =  5Tt3  =  «'l^^*) 

Der  Scheibenkranz  wird  von  Gusseisen  hergestellt,  und 
zwar  mit  oder  ohne  Ausfütterung.  Diese  letztere,  wofür  Holz, 
Kautschuck,  Bindfaden  etc.  versucht  wurde,  wird  nunmehr 
ziemlich  durchgehend  mit  Leder  hergestellt,  und  zwar  durch 
radial  und  quer  in  die  Kranzrinne  gestellte  Lederplättchen. 
Jedenfalls  unterliegt  dieses  Material  unter  dem  Witterungs- 
wechsel nicht  so  bedeutenden  Volumenänderungen  wie  Holz,  und 
kann  eine  Erneuerung  des  Lederbesatzes  jederzeit  leicht  durch 
Herstellung  der  schwalbenschwanzförmigen  Lederplättchen  aus 
Abfällen  von  Transmissionsriemen  durchgeführt  werden.  Fig.  219 
zeigt  den  Scheibenkranz  im  Querschnitte  für  ein-,  Fig.  220  für 
zweifache  Kranzrinne,  Fig.  221  einen  solchen  ohne  Ausfütte- 
rung. Die  Maasse  sind  bezogen  auf  w  =  J  -^  10"*"™.  Der 
Keil  Winkel  beträgt  40°— 45°.  Diesen  Winkel  grösser  zu  machen 
als  50°  erscheint  jedenfalls  nicht  rathsam,  da  sonst  bei  den 
unvermeidlichen  Schwankungen  des  Seiles  durch  das  Aufsteigen 


*)  Man  gibt  auch  in  der  Regel  dem  Fabrikanten  weder  Litzenzahl 
noch  Stärke  und  Anzahl  des  ganzen  Drahtseiles,  sondern  nur  den  äusseren 
Durchmesser  an ;  das  Verhältniss  des  Seilquersehnittes,  d.  h.  der  Fläche 
des  umschriebenen  Kreises  zur  Summe  der  Drahtquerschnitte,  ist  nahe 
constant  =2. 


Digitized  by 


Google 


273 

und    Wiederabgleiten    eine    erhebliche    Abnützung    veranlasst 
werden  könnte*). 

Fig.  219.  Fig.  220. 


..-■(..,^ 


^y^n^^ 


Die  Abmessungen  für  gusseiserne  Arme  bestimmt  man  auf 
ähnliche  Weise,  wie  für  Riemenscheiben.  Man  gibt  demnach 
den  Armen  ovalen  Querschnitt  (Fig.  222),  mit  einem  Verhält- 
nisse  Ä  =  2,56,   und  bestimmt  die  Armzahl  nach  der  Formel 


^  =  0,6 


3) 


mithin   wechselnd  zwischen  6,   8  oder  10   (da  man  7  oder  9 
Arme  nicht  wohl  ausführt).  Setzt  man  nach  Gleichung  2. 

z/=0,175(Z, 


*)  Eine  eigenthümliche  Art  von  Rinne  mit  Vorrichtung  zum  Fest- 
halten des  Drahtseiles  zeigt  die  Fowler^sche  Klappentrommel,  angewandt 
bei  dem  Dampfpfluge,  Drahtseilschleppschiffen  und  gewissen  Laufkrahnen 
mit  Seilbetrieb. 

18 


KelUr,  ConnlrnetiomUhre. 
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so  kann  auch  gesetzt  werden: 


^=«,i§. 


4) 


Setzt  man  hier  die  zulässige  Inanspruchnahme  ki  für  Guss- 
eisen =  1,25  Kgr.  per  □'""',  so  erhält  man,  analog  wie  §.  39, 


mithin  für 


=     6 
=   1,1 


-=1A 


A=2,5 


8 
1,0 

0,40 

2,8 


10 
0,93 

0,37 

2.1 


0) 


Fig.  223. 


Dicke  der  Nabe  =0,4  (d+10"^"^), 
Länge    >        >      =-   jR,  jedenfalls  >  d, 

Hohlguss  an  Armen  und  Nabe  gewährt  zunächst  Erleichte- 
rung der  Construction  und  grössere  Sicherheit  betreffs  durch- 
aus  ganzen   Gusses;   beträgt  die 
Höhlung  nicht  mehr  als  0,4  der 
äusseren  Stärke  nach  allen  Rich- 
tungen,  so    ist   eine  Zugabe   an 
Stärke  mit  Rücksicht  auf  die  Höh- 
lung nicht  zu  machen  (Fig.  223). 
Sollen    Rollen    bei    grösster 
Sicherheit  möglichst  leicht    wer- 
den, so  construirt  man  dieselben 
mit    gusseisernem    Kranze     und 
gusseiserner  Nabe,  und  verbindet 
'  diese   beiden   durch    ein    System 

von  schmiedeisernen  Armen.  Diese  erhalten  bei  Treibrollen 
rechteckigen,  bei  Leitrollen,  deren  Arme  keine  Biegung  aus- 
zuhalten haben,  kreisförmigen  Querschnitt. 
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Bei   Berechnung  schmiedeiserner  Arme   von  rechteckigem 
Querschnitte   (Fig.  224  und   225)   wird,   wie   für  gusseiserne 

Fig.  224. 


Fig.  225. 


Arme  vorausgesetzt,  dass  alle  Arme  in  gleicher  Weise  gleich- 
zeitig auf  Biegung  beansprucht  seien,  und  folgt  dann  aus  der 
Gleichung : 

0 


und  mit  dem  Verhältnisse  ^  =  6  der  Werth 

0 

,3      36  PR 


Setzt  man  femer  die  zulässige  Materialanstrengung  für  Schmied- 
eisen A  =  4  Kgr.  per  Q"*™,  so  wird 

18. 
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Ä»  =  9 


PR 

A    ' 


und 


9 

Ä  =  2,08|/ 


A    ■ 


Für  die  durch  das  gleich  grosse  Moment  PM  beanspruchte 
Welle  war 


d=l,36KP^, 


woraus 


d 

-,"-  1 

A 

1 

ithin  für 

A=   12 

14 

16 

18 

1  =  0,67 

0,64 

0,61 

0,58 

1  =  0,111 

0,106 

0,101 

0,097 

i  =  0,63 

0,61 

0,58 

0,55. 

Da  schmiedeiseme  rechteckige  Arme  sich  jederzeit  paar- 
weise befestigt  (Fig.  224  und  225)  in  einem  Querschnitte  finden, 
so  ist  für  solche  die  Armzahl  etwa  zweimal  so  gross  zu  machen 
als  für  gusseiserne  Arme,  somit  nach  den  Formeln  zu  be- 
stimmen : 


oder 


A  =  j  bis  1,2^, 


=  0,16  bis  0,2 


R 


7) 


Die  Stärke  der  Befestigungsschrauben  an  Kranz  und  Hülse 


0 


8) 
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Fig.  226. 


Die  Befestigungslänge  der  Arme  an  Kranz  und  Hülse  soll 

wenigstens  =  1  —  ä  sein.    Zur  Versteifung  sind  zwischen  den 
Ji 

Armen  Querverbände  anzubringen  (Fig.  224),  mit  Rücksicht 
darauf  zunächst,  dass  die  auf  Biegung  in  Anspruch  genom- 
menen Arme  auf  der  Compressionsseite  seitlich  ausweichen 
könnten,  und  soll  in  Folge  dessen  die  Entfernung  zwischen  je 
zweien  Querverbänden  nicht  grösser  sein  als  256. 

Behufs  der  Berechnung  schmiedeiserner  Arme  aus  Rund- 
eisen für  Tragrollen  bestimmt  sich  zunächst  die  Inanspruch- 
nahme derselben  auf  nachstehende  Weise : 

Ist  (Fig.  226)  ein  Rad  einer 
Belastung  G  in  irgend  einem  Sinne 
ausgesetzt,  und  sind  die  darin 
angebrachten  Arme  keiner  Bieg- 
ung unterworfen,  so  werden  sich 
dieselben  in  Folge  der  Belastung 
G  derart  zu  deformiren  streben, 
dass.  der  Radkranz  gegen  seine 
ursprüngliche  Lage  herabsinkt. 
Ein  beliebiger,  unter  dem  Winkel 
a  gegen  die  Verticale  laufender 
Arm  wird  in  Folge  dessen  eine 
Längenänderung  a  ==  cb  anneh- 
men, welche  bei  einem  Arme  in 
der  unteren  Hälfte  (in  der  Rich- 
tung der  Belastung  G  gemessen)  eine  Verlängerung,  in  der 
oberen  Hälfte  des  Rades  eine  Verkürzung  ist,  und  zwar  wird, 
wenn  der  ganze  Radkranz  um  ab  sinkt, 


a  =z cb  =  ab  cos a. 

Zerlegt  man  die  Totalspannung  t  im  Arme  nach  horizon- 
taler und  verticaler  Richtung  (^  und  h) ,  so  wird 


t  =  - 


co^a 


Die  Dehnung  aQ==aobo=ab  eines  vertical  in  der  Richtung 
der  Belastung  stehenden  Armes  wird  unter  der  Spannung  ^o 
gegeben  sein  durch 
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a         CO        cos^  a 
g  =  to  cos^  a 9) 

Erhält  das  Rad  Ä  Arme,  so  sind  für  dieselben  der  Reihe 
nach  die  Werthe  der  Winkel,  der  Armspannungen  und  von 
deren  verticalen  Componenten 

1.  mittlerer  (verticaler)  Arm 

^'  =  ö» i  =  ^o  ,  .  .  .  .  0^  =  0^0  =  ^0  ? 

2.  erster  Arm  (links  oder  rechts) 


3.  zweiter  Arm  (links  oder  rechts) 

«  =  2^,  .  .  .^  =  ^2, 0^  =  0^2  =^ocos2^2-j^j, 

Es  muss  aber  gelten 

ö  =  fl'o+2flfi+2g2  +  ..., 

=  ^o+2^oCOs2-^  +  2^oCOs2-^+  .  .  ., 
=  ^o(l  +  2cos^^  +  2cos«^+...), 


G 


l  +  2cos2^  +  2cos2^+... 


10) 


Setzt  man  hierin  der  Reihe  nach  -4  =  6,  8,  10  u.  s.  w.  und 
berücksichtigt,  dass  bei  steifen  Armen  sämmtliche,  bei  dünnen 
Armen  nur  die  auf  Zug  in  Anspruch  genommenen  als  tragend 
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betrachtet  werden  dürfen,  während  die  anderen  unter  einer 
rückwirkenden  Inanspruchnahme  ausknicken  würden,  so  erhält 
man  für 


Ä=  6 


für  steife  Arme  ^q  ==  —  (r 
o 


für  dünne  Arme    =  —  (r 
o 


8 

10 

12 

14 

16 

1" 

-l- 

^ 

h 

\<> 

^^ 

1« 

i" 

^'^ 

\<^ 

G 
G 


Die  Belastung  G  hat  man  sich  zu  combiniren  aus  der 
ßesultante  sämmtlicher  auf  eine  Rolle  einwirkender  Seilspan- 
nungen, dem  Gewichte  des  Rollenkranzes  und  der  Hälfte  des 
Gewichtes  sämmtlicher  Arme,  wofür  als  erster  Näherungswerth, 
der  nachträglich  corrigirt  werden  kann,  gesetzt  werden  darf 

6?  =  5P, 

unter  P  die  Umfangskraft  verstanden. 
Es  wird  nunmehr  gesetzt 


ff^ 


■k  —  ^0  ? 


Ist  hierin,  wie  oben  bei  den  Rechteckarmen,  ife=  4  Kgr.  per  □'""', 
sowie 


80  wird 


'G 


Setzt  man  ferner  als  Mittelwerth  G'  =  5P,  so  wird 

ö-  =  2,5l/J, 11) 

■während  früher  erhalten  war,  nahezu  constant  (pag.  271) 

^=1.03  KP. 
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Es  wird  mithin 

,9-        2,5  1/  1 
J       1,03  \  A 

=mVI.... 

.......12) 

und  zwar  bei 

^=10 

12           14 

16            18 

20 

.      5  =  «'^« 

0,70        0,65 

0,60        0,57 

0,53 

Anstatt  des  massiv  kreisförmigen  kann  man  auch  den 
hohlen  Querschnitt  wählen,  bezw.  die  Arme  aus  gezogenen 
Schmiedeisenröhren  bilden,  wodurch  es  möglich  wird,  die  Con- 
struction  der  Rolle  noch  mehr  zu  entlasten,  ohne  die  äussere 
Dicke  der  Arme  allzusehr  zu  reduciren. 

Solche  schmiedeiserne  Arme  werden,  ab wechslungs weise 
nach  der  einen  und  anderen   Seite   schräg  laufend,   mit   ver- 

Fig.  228. 


Fig.  227. 


F\ 


^1 


Digitized  by 


Google 


281 

zinnten  Enden  einerseits  in  den  Kranz,  andererseits  in  die 
Nabe  eingegossen  (Fig.  227  und  228). 

Die  Befestigungslänge  soll  mindestens  =  1  ^/j  0  und  die 
Enden  der  Arme  zur  Sicherung  des  Aniiaftens  mit  eingedrehten 
Nuthen  oder  eingeschlagenen  Aufrauhungen  versehen  sein. 

Zweitheilung  grosser  Seilrollen  wird  auf  ähnliche  Weise 
wie  die  Theilung  und  Verbindung  von  Riemenrollen  und  Zalm- 
rädern  durchgeführt. 


§51.   Zwischenstationen,  Trag-  und  Leitrollen. 

Die  geringste  Entfernung,  auf  welclie  mit  Vortheil  eine 
Drahtseiltransmission  eingerichtet  werden  kann,  beträgt  15  bis 
20°*.  Bei  kleineren  Entfernungen  erhält  das  Seil  (bei  horizon- 
talem Triebe)  ganz  geringe  Einsenkungen ,  und  läuft  daher 
nahezu  horizontal.  Die  mit  den  Temperaturänderungen  sich  erge- 
benden Längenänderungen  äussern  dann  eine  sehr  ungünstige 
Wirkung  auf  die  Leistungsfälligkeit  der  Anlage,  indem  bei 
Verkürzung  des  Seiles  sich  nicht  eine  gleichzeitige  Aenderung 
der  Pfeilhöhe  ergeben  kann,  und  daher  durch  die  gesteigerten 
Seilspannungen  sehr  bedeutende  Lagerdrücke  sich  ergeben. 
Die  andere  Grenze  für  die  Entfernung  zweier  Seilablaufstellen 
ist  bei  etwa  120"';  bei  grösserer  Entfernung  der  beiden  Haupt- 
triebrollen muss  das  Seil  entweder  an  Zwischenstationen  durch 
Tragrollen  unterstützt  werden,  oder  der  ganze  Seiltrieb  in 
mehrere  kleinere  mit  geringerem  Rollenabstande  eingetheilt 
werden. 

Tragrollen  sollten  wegen  der,  der  geringeren  Spannung  ent- 
sprechenden grösseren  Einsenkung  des  schwächer  gespannten 
Seilstückes,  bei  dem  letzteren  in   grösserer  Anzahl  angewandt 

Fig.  229. 


werden  als  bei  dem  stärker  gespannten   (Fig.  229);   doch  be- 
dingt  oft   die  Construction   eigener   Tragpfeiler  oder  thurm- 
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artiger   Traggerüste   (Fig.  230*)   die  Anordnung  gleich  vieler 
ZwischentragroUen   sowohl  im  stärker  wie  im  schwächer  ge- 
spannten Stücke,  und 
^^*       '  werden  dann  je  zwei 

Rollen  vertical  über 
einander  angebracht 
(Fig.  231). 

Wird  ein  sehr  lan- 
ger Seiltrieb  in  meh- 
rere kleinere  einge- 
theilt,  so  erhalten  die 
Zwischenstationen 
entweder  je  zwei  Rol- 
len auf  einer  Axe, 
oder  eine  Rolle  mit 
Doppelrinne  (Fig. 
232). 

Richtungsände- 
rungen für  horizon- 
taleSeiltriebekönnen 
auf  verschiedene  Weise  durchgeführt  werden : 

1.  Auf  einer  Zwischenstation  lässt  man  die  beiden  getrennten 

Fig.  231. 


-o-- — 


FioQ .  232. 


Triebe  unter  belie- 
bigem Winkel  zu- 
sammentreffen und 
verbindet  die  bei- 
den TriebroUenaxen 
durch  conische  Rä- 
der (Fig.  233). 


*)  Transmissionsanlage  der  Köchlin^ sehen  Spinnerei  bei  Zell  im  badi- 
schen Wiesenthaie.  —  Schmiedeiserne,  aus  Flach-  und  Winkeleisen  con- 
«truirte  Traggerüste  siehe  Armengaud,  Public,  industr.  vol.  23  pl.  18. 
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2.  Bei  Benützung  eines  über  eine  Tragstation  fortlaufenden 
ununterbrochenen  Seiles  kann  man  (Fig.  234)  die  beiden  letzten 


Fig.  233. 


Fig.  234. 


Tragrollen  je  in  die  Richtung  der  beiden  unter  irgend  einem 
Winkel  fortlaufenden  Seiltriebe  legen  und  dem  Seile  zwischen 
den  beiden  verticalen  Seilrollen  durch  eine  horizontale  Seil- 
leitrolle seine  Richtungsänderung  verleihen.  Doch  ist  die 
Anordnung  unter  1.  vorzuziehen. 

3.  Will  man  die  Benützung  von  drei  Trag-  und  Leitrollen 
vermeiden,  so  lässt  sich  eine  gesicherte  Winkelführung  des 
Seiles  auch  mit  einer  einzigen  Rolle  erreichen  (Fig.  235),  doch 

Fig.  235. 


Fig.  236. 


muss   dieselbe   dann  schräg   stehen,   und  bestimmt  sich  ihre 

Stellung  auf  folgende  Weise : 

Ist  (Fig.  236)  0  der  Punkt,  von  dem  aus  die  beiden  Seilrich- 
tungen    in    ihren 

Verticalebenen 
unter  den  Winkeln 
(p  und  1/'  gegen  die 
Horizontale  ab- 
laufen, so  legt  man 
eine  horizontale 
Ebene,   in  welche 
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die  beiden  Seilrichtungen  bei  m  und  n  einschneiden.  Auf  diese 
horizontale  Ebene  projicirt  sich  der  Punkt  o  in  ^ .  Die  Nor- 
malen oq  und  pq  von  o  und  p  auf  die  Verbindungslinie  mn 
schliessen  zwischen  sich  den  Winkel  y  der  Ebene  omn  gegen 
die  horizontale  Ebene  pmn  ein,  und  zwar  ist 


op 

^'     pg. 

Es  ist  aber 

^^  =  sin/J, 
mp          ^' 

op      , 

folglich 

'^^^       sin/S 

1) 


Sind  nun,   wie  man   wohl  meistens   annehmen   darf,    die 
Abiaufrichtungen  beiderseits  gleich,  so  ist 

und 


folglich 

tg/  =  -^, 2) 

cos  2 

wenn  hiebei  ä  der  Winkel  ist,  welchen  die  Richtungen  der 
beiden  Seiltriebe  in  der  Horizontalprojection  bilden.  Der 
Winkel  ö  ist  dabei  beliebig,  doch  wird  man  am  besten 
den  ganzen  Seiltrieb  zwischen  zwei  in  grösserer  Entfernung 
liegenden  nicht  parallelen  Axen  nach  einem  regelmässigen 
Polygonzuge  anordnen,  und  erhält  dabei  die  Bestimraungs- 
elemente  für  diesen  Polygonzug  wie  folgt  (Fig.  237) : 


Digitized  by 


Google 


285 


Es  seien  A  und  A^  die  Endpunkte  des  Polygonzuges  von  n 
Seiten,  AB  und  AiBi  die  Endrichtungen  des  Seillaufes,  unter 

Fig.  237. 


\       \n\  I  /        / 


\ !  / 

Wo 

beiderseits  gleichem  Winkel  a  gegen  die  Verbindungslinie  AAi. 
Die  Richtungslinien  der  beiden  Axen  A  und  Ai  schneiden  sich 
in  0 ,  und  0  M  ist  die  Verbindungslinie  von  0  mit  der  Mitte 
M  der  Entfernung  AAi=^L;  OM  halbirt  daher  den  ganzen 
Axen  Winkel  2  a . 

Ist  AB  =  a  die  erste   Polygonseite,   D  deren  Mitte  und 
I)G±AB,  so  ist 

GD  =  o  der  Radius  des  in  das  Polygon  einzuzeichnenden, 
CA  =  r  der  Radius  des  um  das  Polygon  zu  beschreibenden 

2a  . 

Kreises,  und  der  einer  Polygonseite  entsprechende  Mittel- 
punktswinkel.   Es  gelten  nun  folgende  Gleichungen: 


^  JB  =  a  =  2  r  sin 


a 


AC 
AO'' 


sinc^ 


sinr/ 


sm 
1 


[m'-{.+^)]    si„„^; 


A0== 


sin« 
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mithin  wird  endlich 


a 

sm 


12 1 

a  =  i die  Polygonseite,  und 

sin  — '—^ 
n— 1 

2  a 
f5=180° — z-  der  zwischen  zwei  Polygonseiten 


3) 


eingeschlossene  Winkel,  oder  der  schon  oben  benützte 
Winkel  zweier  benachbarter  Seilläufe  in  der  Horizontal- 
projection  *). 


§.  52.   Transmission  durcli  Hanf-  und  Baumwoiienseiie. 

A.  Seile  aus  Pflanzenfaser  finden  Anwendung  bei  Maschinen 
und  Apparaten,  deren  Betriebsstelle  wechseln  kann,  oder  welche 
selbst  in  Folge  ihres  Betriebes  ihre  Stellung  ändern.  Hiezu 
gehören  u.  A.  Laufkrahnen  **) ,  welche  von  einer  stehenden 
Maschine  aus  bewegt  werden,  ausgedehnte  Bohrmaschinen- 
anlagen  ***),  dann  auch  Seilereimaschinen,  Selbstspinner  u.  s.  w. 

Was  insbesondere  die  Anlage  von  Laufkrahnen  mit  Seil- 
betrieb von  einer  feststehenden  Maschine  aus  betriift,  so  findet 
man  bei  denselben  jederzeit  verhältnissmässig  dünne  Seile, 
nicht  über  20™"'  stark,  und  bedeutende  Seilgeschwindigkeiten 
bis  20"'  per  Secunde. 

Solche  laufende  Seile  sind  an  den  beweglichen  Krahnbühnen 
entweder  um  Triebrollen  gelegt,  umspannen  dieselben  durch 
eine  halbe  Peripherielänge,  und  wird  dann  der  Betrieb  des 
Krahnes  (d.  h.  seiner  Verschiebungs-  oder  Aufzugsmechanismen) 
durch  Einrückung  von  Kupplungen  eingeleitet,  oder  sie  laufen 
an  den  Triebrollen  des  Krahnes  im  Ruhezustande  frei  vorüber, 
werden  aber  mit  denselben  für  den  Bedarf  des  Betriebes  in 
einfachen  Contact  gebracht,  und  umspannen   dieselben   dann 


*)  Eine  derartige  Anordnung  mit  schief  stehenden  Leitrollen  siehe 
Annales  du  Genie  civil  1876  pl.  VI  et  VII. 

**)  Solche  Laufkrahnen  siehe  z.  B.  Civilingenieur  1871  pag.  238, 
Zeitschr.  d.  Ver.  deutsch.  Ing.  1868  pag.  289. 

***)  Vergl.  die  Anlage  der  Brückenbauwerkstätte  „Gustavsburg"  bei 
Mainz. 
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nur  durch  einen  ganz  geringen  Theil   (etwa  0,05  bis  0,1)  der 
Peripherie. 

Der  Adhäsionscoefficient  für  Seile  auf  glatten  Triebrollen 
(denn  die  Kranzrinnen  werden  nach  einiger  Zeit  des  Betriebes 
vollkommen  polirt)  kann  nicht  höher  als  /fi=0,20  angenommen 
werden.  Durch  die  Keilform  der  Kranzrinne  erhöht  sich  aber 
bekanntlich  die  Adhäsion  zwischen  Seil  und  Rolle,  und  zwar 
kann  hiefiir  bei  einem  Keilspitzenwinkel  =  q)  der  neue  Adhä- 
'    sionscoefficient  /<  gesetzt  werden 


/!  = 


/'i 


sm 


V 


Setzt  man  bei  einem  Werthe 

9)  =  40°  bis  50° 


im  Mittel 


so  ist  zu  setzen 


sin  ^f  =  0,40, 


^■-z-"-^- 


und  ergeben  sich  sodann  aus  den  Gleichungen 

T    p  M  a 


T,= 

P 

■«."«— 1' 

mde  zusammengehörige 

Werthe 

: 

/: = 0.05 

0,1 

0,2 

0,3 

0,4          0,5 

f=^'i^ 

1,37 

1,87 

2,57 

3,51         4,81 

5 = 5,88 

2,70 

1,15 

0,64 

0,40        0,26 

-5  =  6,88 

3,70 

2,15 

1,64 

1,40        1,26 
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Es  zeigt  sich  somit,  dass  bei  denjenigen  Anordnungen  von 
Seilbetrieben,  bei  welchen  das  Treibseil  nur  durch  ganz  geringe 
Ausdehnung  mit  der  Treibrolle  in  Contact  tritt,  die  Seilspan- 
nung im  Verhältnisse  zur  Umfangskraft  gross  sein  muss,  und 
dass  man  daher,  um  durch  Reduction  der  Umfangskraft  mög- 
lichst geringe  Seilstärken  zu  erhalten,  die  Seilgeschwindigkeit 
ganz  ausserordentlich  gross  (bis  zu  20'")  annehmen  muss. 

Bei  andern  Anordnungen,  mit  zur  Hälfte  umspannter  Peri- 
pherie der  Seilrollen,  genügt  eine  im  Verhältniss  zur  Umfangs- 
kraft nicht  bedeutend  verstärkte  Seilspannung.  Man  nimmt 
aber  dabei  zur  Sicherheit  besser 

Ti  =--  2  P 

an,  wie  bei  andern  Transmissionen  (z.  B.  Riemen  und  Draht- 
seilen). Die  Spannungsintensität  soll  bei  derart  rasch  laufenden 
Seilen  nicht  höher  als 

7j  =  0,3  Kgr.  per  Q™'" 
gesetzt  werden,  und  ergibt  sich  mit  diesem  Werthe  aus 


^*  =  7¥^- 


J=2,0QyTi, 


1) 


also  bei 

^  =  1,5  2  3  4  5  6 

y=  =  2,5  2,9  3,6  4,1  4,6  5,0 

Ein  die  Anwendung  von  Hanf-  und  Baumwollenseilen  er- 
schwerender Umstand  ist  deren  Veränderlichkeit  bezüglich 
ihrer  Länge,  welche  oft,  insbesondere  bei  Seilleitungen  von 
grosser  Ausdehnung,  eine  besondere  Spann  Vorrichtung  noth- 
wendig  macht.  Es  wird  zu  diesem  Zwecke  eine  der  beiden 
Endrollen  der  Seilleitung  in  ein  verschiebbares   Lager  gelegt, 


Digitized  by 


Google 


289 

und  dasselbe  unter  den  Einfluss  eines  derart  bestimmten  Ge- 
wichtes gebracht,  dass  das  Seil  stets  richtig  und  gleichmässig 
gespannt  bleibt. 

B.  Als  Transmissionsorgan  für  ausgedehntere  Triebwerks- 
anlagen finden  Hanfseile  eine  neuerdings  sehr  beliebte,  voll- 
kommen zufriedenstellende  Anwendung.  Es  ist  dabei  als  Haupt- 
sache darauf  zu  achten,  dass  die  den  Seilen  zugemuthete  An- 
strengung recht  niedrig  angenommen  Avird. 

In  den  englischen  Ausführungen  wurde  in  der  ersten  Zeit 
der  Anwendung  solcher  Transmissionen  durchschnittlich  die 
Regel  befolgt,  dass  ein  Hanfseil  von  2"  engl.  ==50"'°^  Stärke 
bei  einer  Geschwindigkeit  von  31/3'  engl.  =10™  einen  Effect 
von  10  Pferdestärken  zu  übertragen  im  Stande  sei. 

Setzt  man  demnach  die  Umfangsgeschwindigkeit  der  Trieb- 
rolle in  Metern  =  Vq  ,  den  auf  den  Umfang  derselben  redu- 
cirten   Widerstand   =  Po  ?    so  ist    die    entsprechende   Arbeit 

==  Po  Vo  in  Sec-Kgr.-Mtr. 

P  V 

und  ^0  =  — ^^  in  Pferdestärken. 


75 


Setzt  man  hierin 
so  wird 


Fo  =  10, 
iVo  =  10, 

Po  =  75, 


und  daher,  weil  die  grössere  der  beiden  Spannungen  T^  bei 
horizontalem  Triebe  den  Werth  T,  =2P  nicht  überschreitet, 

Ti  =2.75  =  150. 

Bei  einem  Seilquerschnitte  =2000n™°»,  entsprechend  einem 
Seildurchmesser  =  50°^™ ,  folgt  die  Spannungsintensität  der 
nach  dieser  Regel  construirten  Seile  mit 

Keller,  Comtructionslehre'  19 
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Es  ergibt  sich  mithin  eine  ganz  ausserordentlich  geringe  speci- 
fische  Spannung,,  worin  aber  gerade  die  Ursache  der  langen 
Dauer  und  überhaupt  der  befriedigenden  Anwendung  solcher 
Hanfseiltransmissionen  zu  suchen  ist. 

Da  man  aber  stärkere  Seile  als  oben  angegeben  (höch- 
stens von  53™"™  Diameter)  zu  derartigen  Transmissionen  nicht 
angewendet  findet,  so  ergibt  sich,  dass  eine  grössere  Anzahl 
von  Seilen  zu  gleicher  Zeit  die  Kraftübertragung  vermitteln 
muss,  und  wendet  daher  Rollen  mit  mehreren  Seilrinnen  an. 
Bei  einer  grossen  Anzahl  von  Seilen  ist  dann  allerdings  nicht 
anzunehmen,  dass  von  Anfang  an  die  Spannung  in  allen  Seilen 
die  gleiche  sei ;  es  hat  jedoch  eine  sich  ergebende  Ungleichheit 
hiebei  keinen  Nachtheil,  indem  durch  die  Streckung  der  an- 
fänglich stärker  gespannten  Seile  deren  Spannung  bald  ab- 
nehmen, und  auf  diese  Weise  bald  eine  durch  alle  Seile  gleiche 
Spannung  sich  ergeben  wird.  Es  kann  aber  auch  bei  der  den 
Seilen  zugemutheten  geringen  Anstrengung  von  nur  0,075  Kgr. 
per  [j^^  selbstverständlich  eine  etwa  anfänglich  in  einem 
Seile  sich  ergebende  Mehranstrengung  einen  Nachtheil  nicht 
herbeiführen. 

Es  wird  dies  auch   dann   noch   nicht   der  Fall  sein,  wenn 

man   bei  neueren   Ausführungen    die   Anstrengung   der    Seile 

höher,   bis  zu   0,12   Kgr.   per   Q™™   gesteigert   findet    Diese 

Spannung  ist  immerhin   erst   */io   der   bei  Laufkrahnenseilen 

angenommenen  von  0,3  Kgr.  und  kaum  i/s  derjeiMgen,  welche 

wir   den   bei  Hebezeugen   angewandten   Lastseilen    zumuthen 

(§.  53).  In  Bezug  auf  die  Bruchbelastung  (^=  5  Kgr.  per  □"»"0 

5 
ergäbe  sich  bei  Transmissionsseilen  eine  jr^  =  circa  40-fache 

Sicherheit. 

Die  grösste  vorkommende  Seilspannung,  für  welche  oben 
der  Maxim alwerth  Ti=2P  angegeben  wurde,  kann  aber 
genauer  bestimmt  werden,  wenn  man  sowohl  auf  die  Ver- 
grösserung  der  Adhäsion  durch  die  Keilform  der  Rinne,  als 
auch  auf  den  Einfluss  der  Centrifugalkraft  Rücksicht  nimmt. 

Wegen  der  Keilform  der  Rinne  kann  zunächst  wieder  statt 
des  Adhäsionscoefficienten  (Seil  auf  glattem  Eisen)  ^i  =  0,20 
gesetzt  werden 
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wobei   wieder  bei  einem  Durchschnittswerthe    9)  =  40°  —  50° 
gesetzt  W'erden  darf 

Af  =  0,5. 

Es  wird  somit  bei  einer  Umspannung  durch  eine  halbe  Rollen- 
peripherie mit  c^  =  0j5.2.T 

Ti  =4,81^2  =  1,26  P, 
^2= 0,26P. 

Die  efFective  Seilspannung  muss  aber  wegen  des  durch  die 
Centrifugalkraft  erfolgenden  theilweisen  Abhebens  des  Seiles 
von  der  Scheibe  um  eben  diesen  Betrag  der  Centrifugalkraft 
grösser  sein,  so  dass  als  effective  Seilspannungen  bei  horizon- 
talem Triebe  zu  setzen  sind  (analog  §.  48) 


vV2 


T2=0,26P4 


9 


2) 


Zwischen  dem  Seilgewichte  y  Kgr.  per  laufenden  Meter  und 
der  grössten  im  Seile  vorkommenden  Spannung  Ti  kann  der 
durchschnittliche  Zusammenhang  aufgestellt  werden 

2\  =  100  / ,  oder  ;'  =  0,01  T^ . 

Setzt  man  ferner 

r/  =  9,81»', 

V=  Geschwindigkeit  des  Seiles  in  Metern, 


so  wird 


woraus 


Ti  =  1,26  P+ 0,01  ^jTi, 


r  1^26  P 


19. 
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Eine  Transmission  ist  überhaupt  nicht  mehr  möglich,  wenn 
bei  vollständiger  Aufhebung  der  Adhäsion  durch  die  Centri- 
fugalkraft 

wird,  oder  bei 

F=31,3»'. 

Der  äusserste,  praktisch  gut  anwendbare  Werth  F=19'" 
ergibt 

'""  400  ~    ' 

Für  alle  andern  geringeren  Geschwindigkeiten  ergibt  sich 

Ti<2P, 
so  dass  man,  um  sicher  zu  gehen,  allgemein  die  Seilspannuug 

Ti=2P 4) 

setzen  kann. 

Man  kann  nun  bei  der  Aufstellung  von  Formeln  zur  Berech- 
nung von  Seiltransmissionen  auf  folgende  Weise  verfahren. 

Man  setzt  Ti=2P,  gestattet  eine  grösste  Anstrengung 
Ä;  =  0,12  Kgr.  per  n™"N  ^Iso  bei  einem  Seile  von  einer  Stärke 
Jq  =  50'""»  oder  2000  Q™"'  Querschnitt  eine  grösste  Spannung 

Ti  =2000.0,12  =  240  Kgr., 

T 

daher  wird  die  entsprechende  Umfangskraft  P  =  -^  =  120  Kgr. 

und  endlich  bei  einer  Geschwindigkeit  von  Fo  ==  10"^  per  Se- 
cunde  der  Effect  =  1200  Mtr.-Kgr.  =  16  Pferdestärken  =  N^. 
Für  eine  andere  Leistung  =  N  Pferdestärken  und  andere 
Geschwindigkeit  =F  Meter  ergibt  sich  sodann  die  nothwendige 
Anzahl  ^  der  Seile  von  einer  Stärke  z/o  =  50"^""  mit 

'N    Vo__N  10 
No'  F~F'16' 
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und   bei  Anwendung  von  Seilen   vom  Durchmesser  z/,  deren 
Anzahl 

.      N   Vo/JoV     N  10  /50\«  ,  ,--.     N         ,, 

^=iVÖ- Tb;  =ri6-bj  =  '^""^  1600 -p^.. 5) 


So  würde  zum  Beispiel  für 


resultiren 

Aus  5.  resultirt  auch 


iV  =  250, 
F=15% 
^=45"»'», 
A=12  bis  13. 


.-^y« 


worin  V  in  Metern  ausgedrückt  ist,  oder 


^=1250l/^, 


wenn  v  in  Millimetern  ausgedrückt  ist. 
Setzt  man  hierin 


2Rn7 


60 


so  wird  aus  Gleichung  5. 


—    bezw.    V  = 


2r  :rn 


60 


J.=  15280 


N 


RnJ^' 


und 


wenn  i?  in  Metern,  oder 

z/=390ol/-^, 
•^  rnA 

wenn  r  in  Millimetern  ausgedrückt  ist. 


6) 


7) 


8) 
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Führt  man  endlich  das  Verhältnisa  —  ein  (beides  in  gleicher 
Maasseinheit),  so  folgt  aus  Gleichung  7.  und  8. 

3 


r=25ol/^. 


^•4 9) 

r   A  ^ 


Wenn  Hanfseile  in  vorstehender  Weise  zu  Transmissionen 
verwendet  werden,  so  werden  dieselben,  wie  es  bei  Drahtseilen 
der  Fall  ist,  zwischen  den  beiden  Ablaufpunkten  in  einer 
Kettenlinie  hängen,  für  welche  wieder  annähernd  eine  Parabel 
substituirt  werden  mag. 

Zur  Bestimmung  dieser  Curve  bedarf  man  der  Relation 
zwischen  der  grössten  im  Seile  vorkommenden  Spannung  T^ 
und  seinem  Gewichte  y  per  laufenden  Meter.  Für  das  letztere 
haben  wir  den  Durchschnittswerth 

;.  =  0,0007z/«, 7) 

und  für  die  Spannung  T^  die  Gleichung 

2'i=^-Ä, 8) 

woraus 

Es  ergeben  sich  hieraus,  unter  Annahme  verschiedener 
Werthe  für  die  zulässige  Spannung  ä;,  nachstehende  zusammen- 
gehörige Werthe  von  Ti ,  z/*,  y^  k  und  P: 

Ä  =  0,08      0,09      0,10      0,11       0,12      0,13      0,14 

yi=^  =  90    101   112   123   135   146   157 

r 

^^  =  0,063  0,071  0,078  0,086  0,094  0,102  0,110 
^  =  0,031  0,035  0,039  0,043  0,047  0,051  0,055 
^=5,68       5,34       5,06      4,82       4,60      4,43      4,26     . 
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Für  das  schwächer  gespannte   Seilstück   ist   als  Ordinate  des 
höchsten   Punktes   der  vom  Seil  gebildeten  Curve  einzusetzen 


1 


2   y   ' 


mithin  45™  bis  78™. 


§.  53.    Constructive  Details  für  Seiltransmissionen. 

Seilbetriebe  der  ersten  Art,  wie  sie  bei  Laufkrahnen  etc. 
Anwendung  finden,  erhalten  einfache  Rollen  mit  Keilrinne, 
welche  für  Geschwindigkeitswechsel  auch  als  Stufenrollen  con- 
struirt  werden  (Fig.  238.)  Diese  Kranzrinne  erhält  einen  Keil- 
winkel   von    40°    bis    50°, 


Fig.  238. 


1,4  w 


Setzt  man  in  Formel  1.  §.  52 


und  lässt  man  die  Seile  bei 
Triebrollen  zwischen  den 
Keilseiten  sich  klemmen, 
bei  Leitrollen  dagegen  auf 
dem  halbrund  ausgedrehten 
Grunde  der  Rinne  aufruhen. 
Die  übrigen  Details  der  Seil- 
rollen, wie  Arme,  Hülsen 
etc.,  werden  nach  den  für 
Riemenscheiben  geltenden 
Regeln  bestimmt. 

M 
Ti==2P=2^,  so  wird 


1) 


z.  B.  bei  -5  =  -5-,  sowie  Ä!=0,3  Kgr.  per  □"'"' 


^»  = 


M 


T.0,3  ' 


^=l,02Vlf. 
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Setzt  man  hierin 


so  wird 


Jf=716  200-, 
n 


y  n 

Verglichen  mit  der  zugehörigen  Axe,  welche  durch  die  Formel 


tZ  =  l,36KJf 
bestimmt  wird,  ergibt  sich 


und  hieraus 


B  =  S.OJbd  =  Gd, 


Bei  Seilbetrieben  der  zweiten  Art  (§.  52  B.)  für  ausgedehnte 
Transmissionsanlagen  finden,  wie  oben  erwähnt,  stets  mehrere 
Seile  gleichzeitig  Anwendung,  daher  auch  die  Peripherie  der 
Treibscheiben  mit  einer  nach  der  Anzahl  der  aufzulegenden 
Seile  bestimmten  Anzahl  von  Rillen  versehen  sein  muss.  Der 
Keilwinkel  beträgt  zwischen  40°  bis  50°,  im  Mittel  45°,  und 
wird  demnach  das  Querprofil  der  Kranzrinne  das  in  Fig.  239 

gezeigte,   worin   alle  Maasse   auf 
w=  J-}-  10'""»  bezogen  sind.  Was 
den  Durchmesser  der  Seilscheiben 
betrifft,  so  ist  dieser  für  die  erste 
treibende    (in   der  Regel   gleich- 
zeitig  als  Schwungrad  dienende) 
Scheibe  durch  locale  und  andere 
Verhältnisse,  z.  B.  geforderte  Seil- 
geschwindigkeit, gegeben;  ausser- 
dem  wird   er  mit  Rücksicht  auf 
die   geforderte   Tourenzahl    der    ersten    getriebenen    Scheibe 
bestimmt,  indem  für  diese  letztere  der  Durchmesser  mindestens 
gleich  der  30-fachen  Seilstärke  sein  soll. 

Für  die  im  weiteren  Verlauf  bei  grösseren  Transmissions- 
anlagen  vorkommenden  Scheiben   gilt   ebenfalls  die  30-fache 
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Seilstärke  als  Minimalmaass  für  den  Scheibendurchmesser. 
Auch  nur  bei  diesen  Scheiben  lassen  sich  Regeln  für  die  übrigen 
Dimensionen  feststellen,  da  für  die  Abmessungen  der  ersten 
als  Schwungrad  dienenden  Scheibe  zumeist  ein  gewisses  Ge- 
wicht des  Schwungringes,  und  demzufolge  auch  besonders  stark 
zu  bildende  Arme  vorgeschrieben  sind. 

Kömmt  es  dagegen  auf  möglichste  Erleichterung  der  Scheiben 
an,  so  bildet  man  auch  die   innere  Begrenzung   des  Kranzes 

rillenförmig  (Fig.  241)  mit  einer 
mittleren  Eisenstärke  =  0,3  (tv) 
=  0,3  (^+ 10>»"0-  Gegendie  Mittel- 
ebene der  Scheibe  aber,  wo  das 
Armsystem  in  den  Kranz  übergeht, 
wird  derselbe  nach  innen,  ohne 
Rillenform ,  einfach  cylindrisch 
begrenzt  (Fig.  240  und  241). 

Für  die  Arme  finden  sich  bei 
kleineren     Transmissionsscheiben 
der  ovale   und   der  kreuzförmige 
Querschnitt ,    bei    den    grösseren 
gleichzeitig  als  Schwungräder  dienenden  ersten  Antriebsscheiben 
auch  der  hohle  viereckige,  der  hohle  ovale  oder  runde  Quer- 
schnitt,  sowie   bei  besonders  breiten  Scheiben  Unterstützung 

des  Kranzes  durch 
Fig«  241.  2wei    Armsysteme 

bei  doppelt  T-för- 
migem  Querschnitt 
(Fig.  242).  Die  da- 
bei sich  mitunter 
findende  Verscha- 
lung soll  die  Ein- 
wirkung der  rasch 
umlaufenden  Arme 
auf  die  Luft  ver- 
hindern. 
Die  Stärke  der  ovalen  Arme  kann  wie  diejenige  der  Riemen- 
scheiben nach  der  Gleichung 


A^_l/10 


(§.  39  pag.  218) 2) 
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oder  auch  auf  nachstehende  Weise  bestimmt  werden : 
Bezeichnet 

A     die  Anzahl  der  benützten  Seile, 

z/     deren  Stärke, 

P     die  übertragene  Umfangskraft, 

k      die  zulässige  Spannungsintensität  für  die  Seile, 

h      die  Höhe, 

b      die  Breite  der  elliptischen  Arme   (zunächst  der  Axe 
aufgetragen), 

Ai    die  Anzahl  der  Arme, 

kl     die  zulässige  Spannungsintensität  für  Gusseisen- Arme, 
so  ist  zu  setzen 


und 


Hieraus  folgt 


A,~bh^ki=PB. 


^'=Ä^^3' 


.TAI     b       A^' 


\j)~^b  JA,h ^^ 


b  J  Ai  l\ 

Setzt  man  in  letzterer  Formel  die  Werthe 

A;  =  0,12  Kgr.  per  n»™  (§.  52  pag.  292), 
hl  =  1,00     >        >       >      (wie  bei  Riemenscheiben), 

-T-  =  2,5  (wie  bei  Riemenscheiben), 
so  wird 


i  =  l/l2^.A.  4) 

^Google 
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H 

Setzt  man  hierin  —=  15  bis  20  (Mittel  =  17,5), 

so  ergibt  sich  im  Mittel 

Die  Abmessungen  von  kreuzförmigen  Scheibenarmen  werden^ 
wie  bei  Zahnrädern,  unter  der  Voraussetzung  bestimmt,  dass 
nur  die  in  die  Mittelebene  der  Scheibe  fallende  Armrippe 
trage,  und  benützt  man  darnach  die  Formel  (§.  29  pag.  152) 


d      V  A" 


&) 


oder  bestimmt  die  Armhöhe  analog  der  Berechnung  der  ovalen 
Arme  auf  folgende  Weise: 

Zunächst  ist  wieder  zu  setzen 


A^1c^2F, 

und 

Aijih^h  =  PR. 

Hieraus  folgt 

woraus 

\j)        i  '  b'j  kl 

A 

Setzt  man  hierin. 

wie  bei  Zahnrädern, 
Ä-,=2, 

sowie  wieder 

k  =  0,l2, 
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,  so  wird 


h 


=  1/1  44^.  A 
\     '     J  A.  ' 


J  Ai 
und  endlich  wieder  mit  dem  Durchschnittswerth 

^=17,5, 


7) 


^^^■^Vi 


Scheiben  von  grösseren  Dimensionen ,  oder  solche ,  welche 
auf  eine  unveränderlich  in  ihren  Lagern  liegende  Welle  sollen 
aufzusetzen  oder  von  einer  solchen  leicht  abzunehmen  sein, 
werden  zwei-  oder  mehrtheilig  gebaut  mit  Trennungsebenen, 
welche ,  wie  bei  Zahnrädern  oder  Riemenscheiben ,  entweder 
zwischen  zwei  Armen,  oder  in  die  Mittelebene  eines  Armes 
gelegt  werden  können,  oder  auch  mit  concentrischen  cylind- 
rischen  Trennungsfugen  (Fig.  102  pag.  155).  Die  auf  der  be- 
rechneten Armrippe   senkrechte   zweite  Kreuzrippe  des  Armes 

erhält  eine  Stärke  =— ä,  eine  gleiche  auch  die  sämmtlichen 

Armrippen   von   doppelt   T-    oder   hohlem   viereckigem  Quer- 
schnitte. 

Fig.  242. 
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§.  54    Anwendung  der  Seile  bei  Hebezeugen. 

1.  Die  Hanfseile^  welche  bei  Hebezeugen  Anwendung  finden, 
sind,   wie   die  Transmissionsseile,   aus  .3,  höchstens  4  Litzen 
gedreht,  und   zeigen,  abgesehen  von  geringen, 
Flg.  243.  durch  die  ursprüngliche  runde  Form  der  Litzen 

veranlassten  Abweichungen,  im  Wesentlichen 
runden  Querschnitt  (Fig.  243).  Solche  Seile 
erhalten  erfahrungsgemäss  genügende  Stärke, 
wenn  ihr  äusserer  Durchmesser  (des  umschrie- 
benen Kreises)  berechnet  ist  nach  der  Formel 

^=1,1  FT,     oder    ^2==  i^21  T,.  .  .  1) 

wobei  T  der  grösste  auf  das  Seil  trefi'ende  Zug  ist.  Betrachtet 
man  den  Seilquerschnitt  als  vollkommen  rund,  das  Material 
ferner  überall  gleich  stark  angestrengt  und  homogen,  so  würde 
die  Anstrengung  h  sich  hieraus  rechnen  mit 

7.=^,    Ode.    ^^  =  i^T 2) 

4 
Aus  dem  Vergleich  von  Gleichung  1.  und  2.  ergibt  sich 

1,21  T^-i  T, 

TT  IC 

Ic==  1,05, 

oder  circa  1  Kgr.  per  Q]"^'".  Diese  Anstrengung  ist  eine  bei 
weitem  grössere,  als  wir  sie  für  Triebseile  bei  Transmissionen 
finden,  aber  immer  noch  eine  genügende,  nämlich  ungefähr 
5-fache  in  Bezug  auf  die  Bruchspannung  Ä'=5Kgr.  per  □""". 

Die  Seilrollen,  insbesondere  wie  sie  bei  Flaschenzügen  ihre 
Anwendung  finden,  erhalten  das  Profil  von  Fig.  244  bei  einem 
Minimaldurchmesser  gleich  der  achtfachen  Seilstärke.  Die  ein- 
geschriebenen Maasse  beziehen  sich  auf  die  Weite  w  der  Kranz- 
rinne =  z/-f-10"»™. 

Soll  eine  Seilscheibe  mehr  als  eine  Umwindung  des  Seiles 
aufnehmen,  so  wird  sie  als  Seiltrommel  mit  Seitenscheibe 
aus  Holz  oder  Gusseisen  oder  ganz   aus  Gusseisen   construirt. 
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und  erhält  am  einfachsten  gewöhnlich  cylindrische  Gestalt 
(Fig.  245).  Die  conische  Form  der  Seiltrommel  witd  ins- 
besondere  dann   benützt,   wenn   die   Belastung  des  sich  auf- 


Fig.  244. 


wickelnden  Seiles  veränderlich  ist,  z.  B.  wenn  bei  sehr  grossen 
Aufzugshöhen  der  Einfluss  des  Seilgewichtes  auf  die  Seilspan- 
nung berücksichtigt  werden  soll- 
in diesem  Falle  ergibt  die  Rücksicht  auf  möglichst  gleich- 
bleibenden Werth  des  Widerstandsmomentes  den  Anfangs- 
und Endhalbmesser  der  Trommeln  (Förderkörbe*). 

Fig.  246. 


-.•«' 


Ist  die  ganze  Aufwickellänge  des  Seiles  (Aufzugshöhe)  =  H^ 
R  der  grösste ,  r  der  kleinste ,  q  der  mittlere  Trommelhalb- 
messer, n  die  Anzahl  der  Umwindungen,  b  die  Breite  der 
Trommel,  so  ergibt  sich  mit  den  Bezeichnungen  von  Fig.  246 


*)  Siehe  die  Berechnung  der  Halbmesser  von  Förderkörben,  sowie 
über  Detailconstruction  derselben  u.  A.  „v.  Hauer  ^  Fördennaschinen, 
pag.  186  ff.«. 
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2Q7Tn  =  H=:{R  +  r):rn, 
b 


n  =- 


e  =  €i  cos  « ,     und    btga  =  R  —  r . 
Mithin  ergibt  sich 


H=iB  +  r),j, 


-(*+•■)■•' li^- 


=  (i?  — r)2.T 


1 


Ci  sm  a 


woraus 


3) 


Bei  Anwendung  von  Zwischenstegen  zwischen  den  einzelnen 
Seilläufen  wird  e  =  l,2w;  =  l,2(^+  10""™),  ohne  solche  e^  =  J 
gesetzt.  Zwischenstege  sind  jederzeit  nöthig,  wenn  der  Seiten- 
winkel a  für  die  conische  Trommel  grösser  als  der  Reibungs- 
winkel  ist. 

Wird  a  =  90°,  so  geht  die  conische  Trommel  in  eine  Plan- 
scheibe über,  auf  welcher  sich  die  einzelnen  Seilläufe  als 
unmittelbar   aneinander   liegende  Seilspiralen   ergeben.     Man 

benützt  in  diesem  Falle* nicht 
mehr  Rundseile,  sondern  flache 
Bandseile  (Fig.  247)  von  einer 
Dicke  J^  welche  sich  in  Spiral- 
windungen unmittelbar  aufein- 
ander legen,  deren  grösster  und 
kleinster  Halbmesser  durch  B 
und  r  bezeichnet  wird. 
Der  Grenzwerth  für  den  kleinsten  Halbmesser  von  conischen 
Seiltrommeln *für  Fördermaschinen  ist  bei  Hanfseilen 


Fig.  247. 


r>15z/. 
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Die  Befestigung  der  Seile  an  den  Seiltrommeln  kann  durch 
Einhängung  einer  Seilschleife  in  Haken  (Fig.  248)  geschehen, 

oder  durch  die  in  Fig. 
^^S'^^S,  249    gezeigte  Art,  bei 

welcher  etwaigen  Ver- 
wickelungen des  Seiles 
für  den  Fall  einer  zwei- 
ten oder  dritten  Um- 
windung  vorgebeugt 
wird. 

Bei  Seilen  kann  man, 
um  bei  grosser  Aufzugs- 
höhe eine  allzu  grosse 
Länge  der  Seiltrommel 
zu  vermeiden,  auch  eine 
zwei  -  und  dreifache 
Auflage  über  einander 
gestatten,  doch  muss 
dann  die  Höhe  der  seitlichen  Abschlussscheibe  darnach  bestimmt 
werden,  und  zwar  soll  dieselbe 

bei  1-facher  Auflage  eine  Höhe  von  mindestens  1,5  z/, 
>     2     >  >  >         >         >  >  2,5^, 

>3»  >  »>>  >  3,5  z/ 

erhalten. 

Um  die  letzte  Befestigungsstelle  zu  entlasten  und  eine  ge- 
ringere Anstrengung  der  dort  anzubringenden  Theile,  wie  der 
Haken  und  Befestigungsschrauben,  zu  erzielen,  kann  man  noch 
eine  Anzahl  Umwindungen  zugeben,  welche  auch  bei  grösster 
Abwickelung  des  Seiles  unberührt  bleiben.  Die  Befestigungs- 
stelle des  Seiles  hat  in  diesem  Falle  einen  Zug  auszuhalten, 
welcher  sich  bestimmt  durch  die  Gleichung 


1-2 


worin     Ti  der  Zug  im  freien  Seilende, 

a  der  umspannte  Bogen  in  Theilen   dei  Umfanges, 

also  a  =  ii,27rj 
f,i  der  Adhäsionscoefficient  ist. 
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Setzt  man  hierin  für  u  Werthe  wie -^^ ,  -j,  v-,  so  ergeben 
sich  folgende  zusammengehölige  Werthe: 

12  3 


—  =n=  0,5 

Z  TT 


4 

154,4 
2,19   4,81   23,14   111,3    535 
2,82   8,08   65,3    527    4264 


für  «  =  4- ,  .  .  ^i  =  1,87       3,52       12,42       43,81 

""  4 

~  3 


:»V 


ZR;^±4L 


Es  resultirt  mithin  bei  Annahme  von  nur  etwa  4  überzähligen 
Umwindungen  eine  Reduction  der  Seilspannung  und  somit  der 

Anstrengung    der   Befestigungstheile    auf  y-—   bis     ^    ,   und 

können  in  diesem  Falle  diese  Befestigungstheile  sehr  schwach 
gebaut  sein. 

Ist  dieser  letzte  Zug  Tg  genügend  gering,  so  kann  derselbe 
von   Hand    ausgeübt,   und  das   auf    die  Trommel  einerseits 

sich  aufwickelnde  Seil  anderer- 
^*&-  ^^'  seits  wieder  abgezogen  werden, 

so  dass  die  effective  Trommel- 
länge nicht  grösser  sein  muss, 
als  den  zur  Reduction  der  Seil- 
spannung nöthigen  n  Umwin- 
dungen entspricht.  Diesem  Prin- 
zipe  gemäss  sind  die  Frictions- 
winden  construirt  und  können 
deren  Seiltrommeln  entweder  ähnlich  den  Scheiben  der  Seil- 
transmissionen mit  Zwischenstegen  zwischen  den  einzelnen  Seil- 
läufen versehen  werden  (Fig.  250) ,  oder  auch  conische  oder 
conoidische  Form  erhalten. 

2.  Drahtseile  beim  Hebezeug  sind  auf  gleiche  Weise  in 
Anspruch  genommen,  wie  diejenigen  der  Seiltransmissionen, 
nämlich  gleichzeitig  durch  Zug  und  Biegung.  Man  gestattet 
aber  bei  Hebezeugen  eine  höhere  Partialzugspannung ,  für 
Schmiedeisen  Ji\  =  10  Kgr.  per  G""" ,  da  die  Biegung  der 
Aufzugsseile  um  ihre  Trommeln  in  bei  weitem  geringerem 
Maasse  erfolgt  als  bei  laufenden  Transmissionsseilen. 

Keller,  Constructioualehre.  20 
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Man  erhält  demnach,  nach  Annahme  der  Anzahl  a  der 
Drähte,  die  Stärke  d  eines  einzelnen  Drahtes  mit  Bezug  auf  die 
grüsste  Längenspannung  T  durch  die  Gleichung 


i  =  0,36y§, 


.4) 


oder  bei  den  Drahtzahlen 

a=  36 

42 

p^  =  0,060 

0,055 

^        ^-   95 

10,0 

■~=  0,57 

0,55 

72  98  114 

0,042        0,036        0,033 

12,0  15,0  17,0 

y^       -.-  -,-  0,50  0,54  0,56 

im  Mittel      z/=0,54yr 5) 

Der  Halbmesser  von  Drahtseil-Leitrollen  und  Haspeltrommeln 
soll  nicht  kleiner  als  12  z/  bis  15z/,  derjenige  von  Förder- 
trommeln, insbesondere  auch  der  kleinere  der  conischen  Förder- 
körbe, nicht  kleiner  als  30  z/  genommen  werden. 

Für  beste  Stahldrahtseile  bei  Hebezeugen  darf  die  Partial- 
zugspannung  zweimal  so  gross  als  bei  Eisendrahtseilen  ge- 
nommen, und  somit  die  Drahtstärke  berechnet  werden  nach 
der  Formel 

^>  =  0,25  |/-,  und  daraus  im  Mittel  z/=0,38yT  ...  6) 

Der  Halbmesser  der  Trommeln  für  Stahldrahtseile,  insbeson- 
dere der  kleinere  Halbmesser  conischer  Förderkörbe,  soll  nicht 
kleiner  als  40  J  sein,  zur  möglichsten  Schonung  der  Seile. 

Im  Uebrigen  gilt  betreffs  der  Bestimmung  der  Halbmesser 
conischer  Trommeln  das  für  Anwendung  von  Hanfseilen  Ange- 
führte, desgleichen  auch  betreffs  der  Befestigung  der  Seile 
auf  den  Trommeln  u.  s.  w. 


Digitized  by 


Google 


307 


§.  55.   Widerstände  bei  Seiitrieben. 

Die  bei  Seiltrieben  sich  ergebenden  Arbeitsverluste  sind 
ihrer  Natur  nach  die  gleichen,  wie  diejenigen  bei  Riemen- 
trieben, d.  h.  hervorgehend  aus  der  Reibung  der  Axen  an 
ihren  Lagerstellen,  aus  einem  Gleiten  des  Zugorgans,  der  Seile, 
auf  den  Rollenumfangen,  und  der  Steifigkeit  der  Seile. 

Der  Geschwindigkeitsverlust  durch  Gleiten  der  Seile  auf  den 
Rollenumfangen  ist,  insbesondere  bei  denjenigen  Treibseilen, 
welche  sich  in  eine  keilförmige  Kranzrinne  einpressen,  so 
gering,  dass  er  nicht  berücksichtigt  zu  werden  braucht. 

Aus  der  Steifigkeit  der  Seile  ergibt  sich  zunächst  ein  Arbeits- 
verlust durch  den  Widerstand,  den  ein  laufendes  Seil  seiner 
steten  Biegung  nach  dem  Umfang  der  Triebrollen  (manchmal 
auch  der  Leitrollen)  an  der  Auflaufstelle  und  seiner  darauf 
wieder  eintretenden  Streckung  an  der  Abiaufstrecke  entgegen- 
setzt. Doch  kann  auch  dieser  Arbeitsverlust  im  Vergleich  mit 
den  beiden  folgenden  Verlusten  vernachlässigt  werden. 

Die  Steifigkeit  der  Seile  ist  nämlich  Veranlassung,  dass 
das   auflaufende  Seilstück  nur   allmälig  aus  der  gestreckten 

Form  in  die  Krümmung  nach  dem 
Rollenumfang,  und  das  ablaufende 
Seilstück  ebenso  nur  allmälig  wie- 
der aus  der  gekrümmten  in  die 
gestreckte  Form  übergehen  kann, 
so  dass  sich  (Fig.  251)  auf  der 
Ablaufseite  eine  Verkleinerung,  an 
der  Auflaufseite  eine  Vergrösse- 
rung  des  theoretischen  Rollen- 
halbmessers (bis  Seilmitte  ge- 
messen) ergibt. 

Sind,  Avie  bei  Hebezeugrollen 
meistens,  nur  die  beiden  Seilspan- 
nungen Ti  und  Ti  an  der  Rolle 
thätig  (abgesehen  von  einer  geringen,  der  Ueberwindung  der 
Axenreibung  entsprechenden  Umfangskraft)  und  geschieht  die 
Bewegung  im  Sinne  der  Spannung  2\  ,  so  ergibt  sich  die 
Gleichunff 


Fig.  251. 


T,{E-^m,)  =  T,{R  +  m,) 1) 

/Google 
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Da  hierin 

nt^  =  1112  ==  *^ 
gesetzt  werden  kann,  so  wird 

und  annähernd 

T,=T,(l  +  ^), 2) 

während  ohne  Rücksicht  auf  Seilsteifigkeit  gelten  würde 

Es  ist  mithin  T2  p  derjenige  Antheil ,  um  welchen  2\ 
grösser  als  I2  sein  muss.  und  drückt  daher 

2  m 
^^  =  -^ 

den  Kraftverlust  im  Verhältniss   zum  nützlichen  Widerstände 
T2  aus. 

Zur  Bestimmung  der  Grösse  m  besitzen  wir  noch  nicht 
genügende  Versuche,  und  setzen  wir  daher,  um  bei  vorläufiger 
Schätzung  des  Arbeitsverlustes  sicher  zu  gehen. 


«..     TT     r    -1        2  m        4m       ^^-    J^ 
lur  Haniseile     — ^  =  —jt-  =  0,01   -jr , 

>    Drahtseile      >  >    =0,016^, 


3) 


Für  Rollen  und  Trommeln,   wie  sie  bei  Hebezeugen  vor- 
kommen, kann  man  setzen: 


für  Hanfseile   j)  =  -q  und  wird  mithin  7^  =  0,00125/^, 
>    Drahtseile      =7^    >         >         >  =0,00064^, 


..4) 
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oder 

für  Hanfseile  von  z/=20«»"  bis  60™»»      7;  =  0,025  bis  0,075, 
>    Drahtseile  >     ^=10™°*    >    25™™      7?  =  0,006    >    0,016. 

Gehören  die  Seile  dagegen  einer  Seiltransmission  an,  so 
wirkt  ausser  den  beiden  Seilspannungen  Ti  und  T2  am  Um- 
fang der  Rollen  die  Umfangskraft  P  (Widerstand)  und  gilt 
die  Gleichung 

PiJ=ri(iJ  — mO  — T2(J?  +  m2), 5) 

wenn  die  Bewegung  wieder  in  der  Richtung  der  Spannung  T^ 
vor  sich  gehend  angenommen  wird. 
Setzt  man  hierin  wieder 


sowie 


so  wird 


1^1  =  Wj  =  m , 


P=(T,^T,)^^P, 6) 


während  ohne  Rücksicht  auf  Seilsteifigkeit  wäre 

P=Ti-T2. 
Es  ist  mithin 

R    ^ 

derjenige  Antheil,  um  welchen  der  nützliche  Widerstand  P 
kleiner  ist,  als  er  ohne  Rücksicht  auf  Seilsteifigkeit  wäre,  und 
drückt  daher 

3m 

den  Kraftverlust  im  Verhältniss  zum  nützlichen  Widerstände 
P  aus. 
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Setzt  man  hierin  wie  oben  (Gleichung  3.) 


für  Hanfseile    — p-  =  0,01  -^ ,  daher  — ^  =  0,015  -^ , 
>    Drahtseile     >     =0,016^*      >         >    =0,024^, 


.7) 


so  wird,  da  man  für  Transmissionsrollen  setzen  darf 


für  Hanfseile    ^  =  ^  ,    7;  =  0,0005  z/, 

U         OK) 


>    Drahtseile  >  =3-^     >=  0,0001 5  z/, 
IbU 


8) 


und  daher 

für  Hanfseile    bei  z/=40™»^  bis  50»"",    7;  =  0,020    bis  0,025, 
>    Drahtseile    >     >  =  10'"«>    >    30'"™,     >  =0,0015    >    0,0045, 

für  die  bei  Seiltransmissionen  jederzeit  verbundenen   beiden 
Rollen  zusammen  mithin 

für  Hanfseile  40/0  bis  5o/o  , 
>    Drahtseile  höchstens  1  \  . 

Der  Arbeitsverlust,  welcher  bei  Seiltransmissionen  durch 
die  Reibung  der  Axen  an  ihren  Lagerstellen  entsteht,  rechnet 
sich  selbstverständlich  auf  gleiche  Weise ,  wie  der  gleiche  bei 
Riementransmissionen  auftretende  Verlust  (§.  42),  und  gilt 
mithin  (Gleichung  1.) 


"»'"(Ä+Ä)' 


unter  r^  bezw.  ^2  die  Halbmesser  der  Axen  in  den  Lagerstellen, 
>.     i?i     >     jRe  >  >  >    Triebrollen  verstanden. 

Im  vorliegenden  Falle  ist  zu  setzen 
.«  =  0,1, 
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sowie 


für  Hanfseilrollen      -^  =  ^  =  — r  und  wird  daher  ij  =  0,04 , 

Jtll         Il2         1 0 

>         >       >=0,02. 


>    Drahtseilrollen 


30 


Bei  vorstehender  Rechnung  ist  allerdings  das  Gewicht  der 
Seilrollen  nicht  berücksichtigt;  es  kann  dieses  für  Drahtseile 
auf  G  =  2^l2  P  his  dP  veranschlagt  werden;  bei  Hanfseilen 
ist  G  nicht  leicht  im  Voraus  zu  bestimmen. 

Für  Zwischen-  und  Tragstationen  ist  der  Verlust  besonders 
zu  berechnen  nach  Maassgabe  des  Axendruckes,  welcher  sich 
aus  der  speciellen  Anordnung  als  Resultirende  aus  sämmt- 
lichen  Seilspannungen  und  dem  Rollengewicht  ergibt. 


IX.  KETTENTRANSMISSIONEN. 

§.  56.  Die  Gelenkkette. 

Zur  Uebertragung  grösserer  Kräfte,  jedoch  nur  bei  massig 
rascher  Bewegung,  eignet  sich  vorzüglich  die  Gelenkkette 
(Fig.  252).     Diese   besteht  aus  Flacheisenschienen  und  runden 

Fiff.  252. 


Drehungsbolzen;  die  letzteren  greifen  in  die  Zahnlücken  von 
Rädern,  welche  auf  den  zu  verbindenden  Axen  befestigt  sind. 
Solche  Flacheisenschienen   werden   in  einer  Anzahl  von  2  bis 
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12  angewendet,  und  lässt  man  sie,  wenn  es  deren  mehr  als  2 
sind,  wechselweise  zwischen  einander  eingreifen. 

Es  sei  die  Gesammtzahl  der  ein  Kettenglied  bildenden 
Flacheisenschienen  =2i,  und  diese  in  zwei  Systeme  von  je 
einer  Schienenzahl  =i  abgetheilt,  auf  deren  jedes  bei  einem 
Gesammtzuge  =  2  jT  eine  Spannung  =  T  treffe. 

Es  bezeichne  nun 

d    den  Durchmesser  des  Drehungsbolzen, 
d    die  Dicke  einer  Schiene, 
t     die  Spannung  einer  Schiene, 
b    die  Breite  einer  Schiene, 
so  sind  die  Beanspruchungen  hauptsächlich  folgende: 

1.  Auf  die  Schienen  eines  Systemes  vertheilt  sich  der  totale 
Zug  T  derart ,  dass  auf  eine  derselben  der  Antheil  t  =^  nT 
kömmt.  Sind  alle  Schienen  von  gleicher  Dicke  =  ö ,  so  hat 
man  die  Gleichung 

t  =  nT=:{h  —  d)ö.\, 

wobei,  bei  etwa  ungleichmässiger  Vertheilung  von  T  auf  die 
einzehien  Schienen ,  für  t  und  für  n  deren  Maximalwerthe  zu 
setzen  sind,  /tj  ist  die  zulässige  Spannungsintensität.  In  der 
Eegel  ist 

i  =  2,5cZ, 
so  dass  gesetzt  werden  kann 

t  =  nT=\,bd,bJc^ 1) 

2.  Die  BoUenlöcher  in  den  Schienen  empfangen  von  den 
Bolzen  genau  denselben  Antheil  t  =  nT  als  Druck,  welchem 
das  Material  der  Lochwandung  bei  einer  gestatteten  speci- 
fischen  Pressung  =p  Widerstand  leisten  muss.  Daher  ist  zu 
setzen 

t=:^nT=p,d.b, 

eine  Gleichung,  welche  aber  nur  dann  gilt,  wenn  der  Druck 
t  sich  über  die  ganze  Berührungsfläche  zwischen  Zapfen  und 
Loch  gleichmässig  vertheilt.  Im  Laufe  der  Benützung,  mit 
fortschreitendem  >  Einlaufen  <  ,  wird  jedoch  die  Druckverthei- 
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lung   eine   andere   (§.   14  pag.  44)   und   ergibt  sich    füi"  die 
specifische  Pressung  ein  Maximalwert!! 

4  4    n.T  -. 

^^=ir^=T-0' 2> 

und  resultirt  nun  aus  Gleichung  1.  und  2. 

JPi       4.1,5 

3.  Die  KeUencharnierboUen  sind  auf  Biegung  in  Anspruch 
genommen  und  jedenfalls  wird  das  biegende  Moment,  welches 
durch  die  verschiedenen  nach  irgend  einem  Gesetze  auf  die 
Schienen  vertheilten  Spannungen  veranlasst  ist,  mit  der  Total- 
spannung T  und  mit  der  Schienendicke  d  wachsen,  so  dass 
ganz  allgemein  für  das  biegende  Moment  gesetzt  werden  kann 

wobei  m  ein  noch  zu  bestimmender  Coefficient  und  Ic  die  ein- 
tretende Maximalspannungsintensität  im  Bolzen  ist.  Hieraus 
folgt  nun 


S      T 

während  aus  Gleichung  1. 

--^. 

d      T 

Folglich  wird 

/ö\2_32. 

1,5  m 

3) 


n    k 


4) 


Mit  Hilfe  dieser  Gleichung  findet  sich  nun  der  Werth  von 
d  und  sodann  derjenige  von  5. 

Die  ganze  Aufgabe  gipfelt  demnach  in  der  Bestimmung 
der  beiden  Coefficienten  m  und  n. 
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Nimmt  man  vollständig  gleichmässige  Zugvertheilung  durch 
alle  Schienen  eines  Systemes  an,  so  ist  leicht  zu  erkennen, 
dass  (Fig.  253) 


Fig.  253. 
t      t      t  t      t       t 


-^^^^.i 


L 


.Q 


*  Jr  V  ^  ^^        '* 


sowie 

daher 

n  =  -r-  und 
i 

m  =  l 


ist,  und  bestimmt  sich  dann  aus  Gleichung  3.  der  Bolzcn- 
durchmesser  mit  einer  zulässigen  Spannung  i=10  durch  die 
Formel 


.=yr|- 


5) 


Eine,  wie  oben  angenommen,  gleichmässige  Yertheilung 
des  Zuges  T  über  alle  Schienen  eines  Systemes  kann  wohl  in 
der  frei  ausgespannten  Kette  angenommen  werden,  wird  aber 
sicher  nicht  mehr  eintreten  bei  jenen  Kettengliedern ,  welche 
sich  auf  das  Kettenrad  auflegen.  Insbesondere  wird  dort  ein 
Bolzen  zu  finden  sein,  auf  welchen  nur  die  nach  der  einen 
Seite  hin  gerichteten  Schienen  belastend  einwirken ,  während 
die  nach  der  andern  Seite  gerichteten  Schienen  spannungsfrei 
fiind.  Dieser  letzte  Bolzen  wird  nun  eine  elastische  Durch- 
biegung annehmen  und  in  Folge  derselben  wird  die  Yerthei- 
lung der  Schienenspannungen  eine  ungleichmässige  w^erden; 
der  Maximal  wer  th  dieser  Spannungen  ist  dann  derjenige,  für 
welchen  die  Schienen,  und  der  Werth  des  biegenden  Momentes 
in  Folge  dieser  verschiedenen  Spannungen  jener  Werth  ,  für 
w^elchen  die  Bolzen  zu  berechnen  sind. 

Ist  nun  Ti  der  Zug  in  dem  letzten  Schienensysteme,  so 
finden  sich  folgende  zusammengehörige  Werthe: 
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i=     1 

2 

3 

4 

m  =  1,50 

1,70 

2,60 

3,57 

w  =  1,0 

0,9 

0,55 

0,38 

-|  =  0,35 

0,31 

0,20 

0,14 

und  zwar  unter  der  Bedingung,  dass  trotz  der  Verscliiedenheit 
der  Spannungen  in  den  einzelnen  Schienen,  diese  Spannungen 
alle  noch  Zugspannungen  seien.  Nimmt  man  aber  grössere 
Schienenzahlen  als  i  =  4,  d.  h.  2i^S  an,  so  zeigt  die  Rech- 
nung, dass  die  äusseren  Schienen  schädlich,  im  besten  Falle 
aber  überflüssig  sind  *). 

Den  Werth  von  T^  erhält  man  durch  die  Annahme ,  dass 
nicht  schon  der  erste  von  einem  Zahn  erfasste  Kettenbolzen 
den  ganzen  in  der  Kette  herrschenden  Zug  an  denselben  ab- 
gibt, sondern  dass  sich  von  demselben  Zuge  noch  ein  Antheil 
Ti  =  1/3  T  auf  den  folgenden  Zahn  übertrage.  Setzt  man 
mithin  diesen  Werth,  so  erhält  man,  da  der  Werth  von 

m-^  nahezu  constant  =0,5  ist, 

gemäss  Gleichung  3.  und  mit  jfc=10 

d^  = T-, 


d  =  0,42yT 6) 

Von  den  beiden  durch  Gleichungen  5.  und  6.  gegebenen 
Werthen  für  d  ist  nun  der  grössere  zu  nehmen,  und  erhält 
man  mithin  folgende  Tabelle: 


i=     1 

2 

3 

4 

1  =  0,35 

0,31 

0,20 

0,14 

-^  ==  0,59 

VT 

0,56 

0,45 

0,42 

■     -^  =  0,21 
VT 

0,17 

0,09 

0,06 

*)  Siehe   hierüber   meine    „Berechnung  der  Gelenkkette",    Zeitschrift 
des  österr.  Ingenieur-  und  Architekten-Vereins  1878  Heft  X. 
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So  kann  z.  B.  für  eine  Tragfähigkeit  2  T=  20000  Kgr.  die 
Kette  folgende  Dimensionen  erhalten: 


2i=   2 

oder  4 

oder  6 

oder  8 

i=    1 

2 

3 

4 

d=,59mm 

56ram 

45mni 

42™'^^ 

ö  =  2V''^ 

'^'Jmm 

Qmm 

ßnini 

Um  nun  bei  der  Möglichkeit,  Ketten  für  eine  und  dieselbe 
Belastung  mit  verschiedenen  Schienenzahlen  auszuführen,  nicht 
auf  constructiv  unpassende ,  zu  grosse  oder  zu  kleine  Werthe 
von  8  zu  kommen,  kann  man  folgende  zusammengehörige 
Werthe  verzeichnen: 


'       "3  —  ^j^? 


2  T  von  0  bis  1000  Kgr.,  2i  =  2,  js=  7, 

1000    >    4000     >  ,    >  =4,  >=   8,  >=1,31,  >  =3,8, 

4000    >  10000     >  ,    >  =6,  >=   9,  >=1,46,  >  =4,2, 

von  10000  Kgr.  an,     >  =8,  >  =  10,  >=1,62,  >  =4,7. 


Hierin  bedeutet: 

0  die  Zahnzahl  und  R  den  Halbmesser 
des  zugehörigen  Kettenrades,  dessen  Thei- 
Y-vN  lung  s  =  l=  der  Baulänge  der  Kette  (Fig. 
254)  als  Sehne  aufgetragen  wird.  Dann 
bestimmt  sich  der  Halbmesser  des  Ketten- 
rades durch  die  Gleichung 


'a-^ 


Fig.  255. 


?  =  a6  =  26c?  =  2i?sin-l-  — , 

2     ß 


R 


2  sin- 


7) 


Einzelne  weitere  Abmessungen  be- 
stimmen sich  nach  folgenden  empirischen 
Regeln  (Fig.  255),  bezogen  auf  den  Zapfen- 
durchmesser d: 
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a  =  kleinste  Breite  der  Schiene  (radial  gemessen) 

zu  beiden  Seiten  des  Zapfens 0,75  d, 

ai  =  grösste  Breite  der  Schiene  ausserhalb  des 
Zapfenloches  in  der  Richtung  des  Längen- 
zuges   0,85  d, 

b  =  ganze  Schienenbreite  =d  +  2a= 2,5 d, 

dl  =  Verstärkung  der  Bolzen  zwischen  den  Schie- 
nen   1,2  d , 

w  =  lichte  Entfernung  zwischen  den  beiden  Schie- 
nensystemen =  Länge  des  auf  di  verstärkten 
Theiles  der  Bolzen 1,7^  +  5'^"^ , 

l    =  Baulänge  der  Kette  von   Mitte   auf  Mitte 

zweier  benachbarter  Bolzen 2,9  d. 

Die  auf  di  verstärkten  Theile  der  Bolzen  ruhen  auf  dem 
Grunde  der  Zahnlücken  des  Kettenrades  auf;  die  Abrundung 
der  Zahnlücke  des  Kettenrades  erfolgt  somit  durch  einen  Kreis 
vom  Durchmesser  di  ==  l,2d,  und  aus  dem  Mittelpunkte  dieses 
Kreises  die  Abrundung   der   Zahnflanken   durch  einen  Kreis 

vom   Halbmesser  =1—  ^  =  2,3d.     Der   Zahn  selbst,  dessen 

Stärke  auf  der  Sehne  der  Theilung  gemessen=  c^=/— di=l,7d 
ist,  mithin  gemäss  Gleichung  5.  oder  6. 

«  =  0,7  FT  bis  1,0 KT, 

hat  genügende  Stärke,   um   dem  auf  die  Kette  einwirkenden 

Zug  T  Widerstand  leisten  zu  können,  zumal,  wenn  die  Räder 

w 
mit  Rücksicht  auf  das  geringe  Breiten verhältniss  —  =  circa  1 

aus  Schmiedeisen  oder  Stahl  hergestellt  sind. 

Für  die  Befestigung  der  Schienen  auf  den  Zapfen  hat  man 
die  in   Fig.  256   gezeigten  Methoden,  von  welchen   der  Con- 

Fig.  256. 


l^-i^-j       l-'i^       U^4j 


-k-  J-ri^- 
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struction  a  der  Vorzug  zu  geben  ist,  weil  dabei,  bei  vollständiger 
Wahrung  der  freien  Beweglichkeit  der  Kettenglieder ,  die  Lage 
der  Schienen  auf  den  Zapfen  viel  zuverlässiger  gesichert  er- 
scheint, als  bei  h  und  c. 

Die  Benützung  der  Gelenkkette  zum  Betrieb  von  Trans- 
missionen kann  nur  untergeordneten  Werth  haben,  zumal  die 
Abnutzung  eine  ganz  ausserordentlich  grosse  sein  muss.  Dieses 
ergibt  sich  aus  dem  hohen  Werthe  für  den  specifischen  Druck 
2>  in  der  Lochwandung. 

Setzt  man  nämlich  in  Gleichung  4.  die  zusammengehörigen 

Werthe  von  m,  n  und  ,-  ein ,  so  ergibt  sich  für  alle  Werthe 
von  i  constant 


und  daher  wegen 


1  =  0,36, 


Tc, 


^-^  =  0,524  (pag.  313), 


h 


0,36 
'  0,524 


=  0,7, 


oder,   da  Z:  =  10   gesetzt  wurde,  pi=7Kgr.  sowie  p  =  l- 

=  5,5  Kgr.  per  [j'"'",   während   die  specifische  Pressung  bei 
laufenden  Maschinenzapfen  (siehe  §.  5)   nicht   höher   geht   als 

0,4  Kgr.  (entsprechend  w  =  60  und    ,=  1,4). 


Sd. 


§.  57.    Diverse  Gliederketten. 

Für  kleine  Kräfte  findet  sich  wohl  noch 
die  Hakenkette  von  Vaucanson  (Fig.  257)  ange- 
wandt, welche  aber  schon  wegen  ihrer  Form, 
und  da  die  Enden  der  Glieder  nicht  ge- 
schweisst,  sondern  nur  umgebogen  sind,  grosse 
Festigkeit  nicht  bieten  kann.  Nach  der  Formel 

d=0,5KT 
ergibt  sich  eine  immerhin  genügende  Stärke, 
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wenn  mit  d  die  Stärke  des  Ketteneisens  in  Centimetern  und 
mit  T  der  von  der  Kette  auszuhaltende  Zug  in  Kilogrammen 
bezeichnet  wird. 

Eine  bedeutende   Verbesserung   erhält   diese  Kette    durch 
Beseitigung  der  offenen  hakenförmigen  Enden  der  Kettenglieder 


Fig.  258. 


und  Annahme  der 
David  -  Damoizeau^' 
sehen  Construction. 
Es  werden  dabei  die 
einzelnen  Kettenglie- 
der ohne  Schweiss- 
stelle,  mit  beidersei- 
tigen Schleifen  her- 
gestellt und  in  die 
verlangte  Form  ge- 
bogen, und  je  das  fol- 
gende Glied  durch  die 
Schleifen  des  vorher- 
gehenden gesteckt 
(Fig.  258). 

Die  lichte  Länge 
der  Schleife  (in  der 
Regel  =  3,6  d)  muss 

daher  auch  jederzeit  der  äusseren  Breite  derselben   (=  3,5  ö) 

entsprechen  (Fig.  259). 

Fig.  259. 


Bei  einer  zulässigen  Inanspruchnahme 

von  ^-  =  12  Kgr.  per  n"^"»  für  Stahl  und 


k=  6 


Eisen 


ergäbe  sich  die  Stärke  des  Ketteneisens  für  jenen  Schnitt,  wo 
sich  nur  is;wei  einfache  Ketteneisenquerschnitte  finden,  aus  der 
Gleichung 
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woraus 


und 


f^2  =  -—  T 


8  =  0,326 yi  für  Eisen, 
=  0,286  KT    >     Stahl. 


An  den  sclileifenförmigen  Enden   darf  eine  Verschwächung 
auf  0,9,  mithin  auf 


^1=  0,3  Fr  für  Eisen, 


oder 


5i  =0,251^  für  Stahl 
eintreten. 

Die  Baviä'sche  Kette  wickelt  sich  wie  die  Gelenkkette  auf 
Kettenräder  auf,  deren  Zahnentfernung  (als  Sehne  des  Theil- 
kreises  gemessen)  gleich  ist  der  Baulänge  der  Kette  =  4,5  5. 

Es  bleibt  daher  bei  Einrechnung  eines  Spielraumes  =  0,1  5 
für  die  Zahnstärke  noch  4,5  5  — 1,1  c);zzz3,45  übrig,  mithin  bei 
Stahlketten  noch  eine  Zahnstärke 

«  =  3,4  5^3,4.0,286  KT ^-0,97 VT, 

welche  Stärke  erfahrungsgemäss  genügt  (siehe  Berechnung  der 
gusseisernen  Zähne  §.  28  pag.  143),  um  dem  auf  die  Kette 
einwirkenden  Zuge  Widerstand  zu  leisten,  vorausgesetzt,  dass 
die  Zahnbreite  oder  die  lichte  Weite  im  Kettengliede  nicht 
kleiner  als  3  5  gemacht  wird. 

Für  Ketten  mit  engeren  Gliedern  können  Zahnräder  ge- 
wöhnlicher Art  nicht  mehr  gemacht  werden,  und  insbesondere 

Fig.  260. 


wird  für  die  David'schen   Ketten  (Fig.  258  —  260)   durch  den 
Eingriff  seitlicher  Zähnungen   zwischen  die  Kettenglieder  die 
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Fig.  261. 


Verschiebung  der  Kette  auf  der  Kettenrolle  verhindert.  Bei 
dieser  Kette  werden  die  beiden  schleifentormigen  Enden  des 
Kettengliedes  bis  zur  wechselseitigen  Berührung  zusammen- 
gebogen, und  erhalten  jene  Enden  daher  auch,  um  ein  schön 
abgerundetes  Kettenglied  zu  bilden,  halbkreisförmigen  Quer- 
schnitt. 

Solche  Ketten  sind  für  Zwecke  der  Marine  ausgeführt  von 
Stärken  von  8™'«  bis  zu  100'«"'. 

Weniger  als  eigentliches  Transmissionsorgan,   sonst   aber 
ganz  ungemein  häufig  angewendet,  findet  sich  die  gewöhnliche 

Kette  aus  Rundeisen  mit  ovaler 
Form  der  Kettenglieder  (Fig.26 1 ). 
Die  Festigkeitsber^chnung 
darf,  correct  durchgeführt ,  wie 
auch  bei  den  andern  vorher 
beschriebenen  Ketten,  nicht  blos 
nach  deren  Inanspruchnahme 
auf  Zug,  sondern  muss  auch  mit 
Rücksicht  auf  die  bei  Streckung 
der  Kettenglieder  eintretende  Biegung  durchgeführt  werden. 
Vergleicht  man  die  von  den  Kettenfabriken  veröfi'entlichten 
Tabellen,  so  findet  man  zwischen  Ketteneisenstärke  d  in  Milli- 
metern und  Zug  in  der  Kette  T  in  Kilogrammen  den  Zusam- 
menhang 


VT 


■■  0,31  bis  0,33 ,    im  Mittel  =  0,32 . 


In  Bezug  auf  die  Längenspannung  allein  in  der  Kette  (in 
einem  Querschnitt  nach  der  kleinen  Axe  des  Kettenovals) 
erhält  man  die  Gleichung 


232:1 


*=T, 


A2  =  _.  y 

TT  rC 


Eine   Uebereinstimmung    dieser   Gleichung    mit    der    aus 
Kettentabellen  abgeleiteten  kann  nur  existiren,  wenn 


;^=0,32^ 


Keller,  Construetionsleftre. 


21 
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h  =  — = —  =  6,4  Kgr.  per  Q-"' , 

eine  Anstrengung,  wie  wir  sie  auch  oben  für  die  jDat?id'sche 
Kette  angenommen  hatten.  Die  ganz  allgemeine  Annahme 
eines  constanten  Festigkeitscoefficienten  ist  aber  nicht  wohl 
in  Uebereinstimmung  mit  der  Thatsache,  dass  das  Material 
der  Ketten,  das  Rundeisen,  in  seinen  dünneren  Sorten  ent- 
schieden grössere  Festigkeit  besitzt  als  in  kräftigeren  Sorten, 
welchem  Verhalten  besser  Rechnung  getragen  w^äre  durch  die 
Formel 

r^  =  0,35yr-^3»'"\ 

Die  Verzeichnung  der  Mittel-(Axen-) 
Fior.  262.  Linie  des  Kettengliederovales  wird  nach 

derpag.  187  gezeigten  Regel  durchgeführt 
(Fig.  262).    Man  macht  dabei 

die  kleine  Axe  des  Ovales 
=  2JBC=2,5^, 

die  grosse  Axe  des  Ovales 
=  2^C==3,6^', 

entsprechend  der  äussern  Breite  der  Kette  =3,5()\ 
und  >  >        Länge     >        >      ==  4,6  tS . 


§.  58.   Anwendung  der  Ketten  bei  Hebezeugen. 

Ketten  linden  bei  Hebezeugen  in  dreierlei  Weise  Anwen- 
dung: 

1.  Die  ganze  Kette  windet  sich  ihrer  ganzen  Länge  nach 
auf  (Kettentrommel). 

2.  Von  der  Kette  liegt  jederzeit  eine  gleich  grosse  Länge 
auf  dem  Kettenrade,  und  fällt  eine  ebenso  grosse  Länge  von 
demselben  auf  einer  Seite  ab,  als  auf  einer  andern  aufsteigt 
(Kettenrad  und  Kettennuss). 

3.  Die  Kette  geht  über  eine  Leitrolle  und  ist  die  Bewegung 
der  letzteren  von  untergeordneter  Bedeutung  (Kettenrolle). 
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1.  Kettentrommel. 

Der  Durclimesser  derselben  soll  mindestens  gleich  der  20- 
fachen  Stärke  des  Ketteneisens  sein,  und  ihre  Länge  darnach 
bestimmt  werden,  dass  die  ganze  Erhebungshöhe  (Nachzugs- 
länge) der  Kette  darauf  Platz  findet.    Bezeichnet  dabei 

IV    die  Entfernung  zweier  benachbarter  Kettenwindungen, 
D    den  Durchmesser  der  Trommel,  « 

L     die  ganze  nöthige  Länge  derselben, 
H   die  ganze  Erhebungshöhe, 
die  Anzahl  der  Umvvindungen, 


n 
so  muss 


und 


sem,  woraus 


n  .w  =  L 


L=H 


tv 


Wird  die  Trommel  mit  ganz  glattem  Umfang  gebildet,  so 
darf  t(;  =  3,5/)*^  der  äusseren  Breite  der  Kettenglieder  gesetzt 
werden,  wobei  zwei  neben  einander  liegende  Kettenglieder  sich 
berühren;  eine  zweite  Umwindung  aber  soll,  um  Verwicke- 
lungen zu  vermeiden,  nicht  gestattet  sein. 

Bei  einer  Trommel  mit  Spiralwindungen  zur  Aufnahme  der 
Kettenglieder  legen  sich  die  letztern  entweder  nach  Fig.  263  a. 


Fig.  263  a. 


Fig.  263  b. 


oder  Fig.  263  b.  in  diese  Spiralwindungen  ein,  und  kann  wegen 
der  geordneten  Lage  der  Kette  nöthigenfalls  eine  zweite,  nie 
aber  eine  dritte  Umwindung  gestattet  werden. 

Die  Befestigung  der  Kette  auf  der  Rolle  kann  auf  gleiche 
Weise,   wie   diejenige   eines   Seiles  geschehen,   d.  h.  zur  Ein- 


21  . 
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hängung  des  letzten  Kettengliedes  ein  nach  Fig.  264  gebildeter 
Haken   oder   am    besten   die   Construction   Fig.   265  gewählt 

werden,  bei  welch'  letz- 
Flg.  264.  terer   keinerlei   vorra- 

gende Theile  zu  Ver- 
wickelungen Veranlas- 
sung geben  können. 

Seltener  bildet  man 
Kettentrommeln  nach 
conisclier  ümfaiigs- 
form  *).  Bei  solchen 
ist,  um  die  Lage  der 
Kette  zu  sichern,  die 
Anbringung  von  Spi- 
ralwindungen auf  der 
Trommel  unbedingt 
nothwendig. 

Die  Bildung  von 
Spiralwindungen  auch  im  Innern  der  Kettentrommel  ist  nicht 
nöthig,  erhöht  die  Kosten  der  Herstellung,  welche  Mehrkosten 
wohl  kaum  durch  die  geringe  Materialersparniss  aufgewogen 
werden. 


Fig.  265. 


2.  Kettenrad  und  Ketlennuss. 

Das  Kettenrad  wird  im  Wesentlichen  nach  den  für  Trieb- 
ketten   gezeigten   Constructionen    ausgeführt,   und   zwar   für 
Gelenkketten    oder    die    Vaucauson^sche 
Fig.  266.  Kette  mit  radial  vorstehenden   Zähnen, 

iür  andere   (Glieder-)   Ketten   mit   seit- 
licher Zahnung  in  der  Kranzrinne. 

Unter  Kettennuss  versteht  man  ein 
kleines  Kettenrad ,  bei  welchem  nur 
wenige  Glieder  Platz  finden  können  und 
Kranzrinne  und  Axenhülse  vollkommen 
in  einander  übergehen  (Fig.  266). 

Diese  Kettennuss  stellt  sich  als  Po- 
lygon mit  geraden  oder  krummlinig  ge- 
bildeten Seiten  dar  mit  einer  Seitenzahl 


*)  Eine  derartige  conische  Ketten trommel  befindet  sich  am  Schleusen- 
wehr der  Praterbrücke  in  München. 
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gleich  der  Zahl  der  darauf  Platz  findenden  Kettenglieder. 
Es  kann  auch  durch  zwei  gleichzeitig  benützte  Kettennüs&e 
der  Eingriff  derselben  mit  der  Kette  gesichert  werden  *). 

3.  LeitroUe  für  Ketten, 

Diese  erhält  das  gleiche  Profil,  wie  die  Seilrolle  (Fig.  267), 
und  einen  Minimaldurchmesser  gleich  der  20-fachen  Stärke 
des  Ketteneisens. 


Fig.  267. 


Fig.  268. 


59.   Widerstände  bei  Kettentrieben. 


Arbeitsverluste  ergeben  sich  bei  Kettentrieben  insbesondere 
durch  die  Reibung  der  Axen  an  ihren  Lagerstellen  und  durch 
die  Reibung  zwischen  den  einzelnen  Kettengliedern. 

Die  letztere,  die  sogenannte  Ketten reibung,  lässt  sich  am 
leichtesten  bestimmen  für  die  Gelenkkette,  welche  aus  Flach- 
eisenschienen und  Charnierbolzen  gebildet  ist,  doch  folgt  auch 
die  Reibung  bei  der  gewöhnlichen  aus  ovalen  Gliedern  be- 
stehenden Kette,  der  Gliederkette,  dem  gleichen  Gesetze. 

Es  sei  für  eine  einfache  Kettenrolle  (Fig.  268)  Ä  ein  auf 
einem  Kettenrade,  einer  Rolle  oder  Trommel  vollständig  auf- 
liegendes Kettenglied;  das  nächstfolgende  Glied  B  habe  noch 
die  Richtung  des  darauffolgenden  dritten  Gliedes  C  und  des 
ganzen  auflaufenden  Kettenstückes. 


*)  Siehe  Armengaud,  Public,  industr.  Vol.  19  Taf.  19. 
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Wenn  nun  B  in  die  Stellung  von  A^  und  C  in  diejenige 
von  B  kommen  soll,  so  muss  eine  Drehung  des  Rades  um 
den  Winkel  q)  geschehen  und  das  Glied  B  sich  um  den  gleichen 
Winkel  q)  gegen  das  Glied  C  drehen.  Ist  der  in  der  auf- 
laufenden Kette  herrschende  Zug  gleich  dem  auf  den  Charnier- 
bolzen  übertragenen  Druck  =  T2  ?  so  war  bei  der  erwähnten 
Drehung  die  Reibung  T2  u  durch  den  Weg  o  <p  auf  dem  Um- 
fange des  Bolzen  zu  überwinden  und  die  entsprechende  Arbeits- 
grösse 

=  T2  u  0  (p . 

An  der  Ablaufstelle,  an  welcher  die  Spannung  T^  herrscht, 
findet  der  gleiche  Vorgang  statt,  so  dass  sich  für  die  hier 
ablaufenden  Kettenglieder  der  analoge  Werth 

und  somit  eine  Gesammtreibungsarbeit  entwickelt 

=={T,-i-T,)uocp' 1) 

In  Folge  der  gleichzeitigen  Drehung  des  Kettenrades  um 
den  Winkel  <p  muss  auch  die  Angriffsstelle  des  Axendruckes 
Q  am  Umfange  des  Axenzapfens  r  den  Weg  r(p  zurücklegen. 
Laul'en  die  beiden  Kettenstücko  nahezu  oder  ganz  parallel,  so 
ist  Q=Ti  +T2,  und  die  entsprechende  Reibungsarbeit 

=  (T,+T,)f.,r,p, 2) 

während  gleichzeitig  der  nützliche  in  dem  auflaufenden  Ketten- 
stücke herrschende  Zug  Tg  den  Weg  TzRcf  zurücklegt. 

Der  Gesammtarbeits Verlust  im  Vergleich  zur  nützlichen 
Arbeit  ist  mithin 

'  l\E(p 

Hierin  darf  annähernd  T,  =  Tg  gesetzt  werden  und  wird 
dann 

»;=2(/.|  +  .»,j),.... 3) 
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und  mit  den  Durchschnittswerthen 

11  =  0,15,  .  .  .  v,  =0,1 ,  .  .  .  J  =  0,1 ,  .  .  .  J  =  0,3, 

7;  =  0,09  oder  9%. 

Gehört  das  Kettengetriebe  einer  Kettenrädertransmission 
an ,  so  tritt  der  sogenannte  Kettenreibungswiderstand  nur  in 
dem  einen  Kettenstücke  (mit  der  Spannung  Tj)  an  dessen 
Ablaufstelle  von  dem  getriebenen  und  an  dessen  Auflaufstelle 
auf  das  treibende  Kettenrad  auf.  In  dem  anderen,  dem 
schlaffen,  Kettenstücke  herrscht  allerdings  auch  eine  Spannung 
T2  ,  doch  ist  dieselbe  im  Vergleich  zur  Spannung  Ti  in  dem 
treibenden  Kettenstücke  nur  gering,  und  deren  genauer  Werth 
nur  zu  bestimmen ,  wenn  man  die  freie  Länge  der  Kette 
zwischen  den  Rädern  und  das  Gewicht  derselben  kennt.  Man 
darf  daher  T2  =0  setzen,  und  wird  dann  die  grössere  Span- 
nung gleich  der  ümfangskraft,  d.  h. 

die  ßeibungsarbeit  mithin  an  der  Auf-  und  Ablaufstelle  des 
straffen  Kettenstückes  bei  einer  Drehung  der  Räder  um  den 
Winkel  ip 

=  2P|4()y 4) 

Die  Reibung  an  den  Lagerstellen  der  Kettenräderaxen  ent- 
steht durch  den  Lagerdruck,  welcher  die  Resultirende  aus  der 
Spannung  T^  uifd  der  ümfangskraft  F  ist  und  einen  Maximal- 
werth  erhält,  wenn  die  beiden  Kräfte  T^  und  P  an  diametral 
gegenüberliegenden  Stellen  wirken.  In  diesem  Falle  ist  der 
Arbeitsverlust  durch  Axenreibung 

für  ein  Kettenrad          =  (T^  -f  P)  ui  r(p  =  '2  Pu^  r  cp , 
für  beide  Kettenräder  =^P uiTip 5) 

und  daher  der  Gesammtverlust  im  Vergleich  zur  Arbeit  des 
nützlichen  Widerstandes  im  Werthe  PRip 

n-= ^p-^^ ^=2(,,^  +  2  .,  -^j  ....  6) 
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Setzt  man  hierin  wieder  als  passende  Mittelwerthe 

//  =  0,I5,  ...  ^1  =0,1 ,  .  .  .  ^  =  0,1 ,  .  .  .  J  =  0,3, 

so  ^yird 

7?=  0,15  oder  15%. 

Ausser  diesem  bedeutenden  Reibungsverlust  ist  erfahrungs- 
gemäss  auch  die  Abnützung  der  Kettenbolzen  und  Schienen 
eine  sehr  grosse ,  wohl  wegen  des  grossen  Flächendruckes, 
welcher  {§.  56  pag.  318)  7  Kgr.  per  [j*»™  erreicht,  so  dass 
wohl  in  den  meisten  Fällen  die  Annahme  von  Zahnrädern  und 
Wellen  derjenigen  einer  Kettentransmission  vorzuziehen  ist. 

X.  BEWEGUNGSUMKEHRUNGEN. 

§.  60.    Allgemeine  Anordnung  von  Vorrichtungen  fUr  Abstellung 
und  Umkehrung  der  drehenden  Bewegung. 

Das  Bedürfniss,  Mechanismen  zu  construiren,  mit  welchen 
die  Drehungsrichtung  der  Räder  und  Wellen  etc.  geändert 
werden  kann,  stellt  sich  besonders  bei  Arbeitsmaschinen  dar, 
bei  welchen  das  Werkzeug  oder  der  zu  bearbeitende  Gegen- 
stand eine  Zeit  hindurch  nach  der  einen  und  dann  wieder 
nach  der  entgegengesetzten  Richtung  sich  bewegen  soll.  In 
erster  Reihe  finden  sich  Metall-Hobelmaschinen  mit  solchen 
Anordnungen  versehen.  • 

Die'  damit  gestellte  Aufgabe  lässt  sich  lösen : 

1.  durch  alleinige  Anwendung  von  Riemenscheiben, 

2.  durch   Combinationen   von   Riemenscheiben  und  Kupp- 
lungen, 

3.  durch  Combinationen  von  Zahnrädern  und  Kupplungen, 

4.  durch   Combinationen   von   Riemenscheiben   und  Zahn- 
rädern. 

1.  Bewegungsumlcehrungen  durch  Riemenscheiben, 

Fig.  269.  Auf  der  getriebenen  (unteren)  Axe  ist  eine 
mittlere  feste  und  auf  jeder  Seite  derselben  eine  Losscheibe 
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von  doppelter  Breite  angebracht.  Die  dadurch  resultirende 
5-fache  Scheibenbreite  muss  auch  für  die  mit  der  treibenden 
(oberen)  Axe  verbundene  Rolle  eingehalten  werden. 


Fig.  269. 


Fig.  270. 


rrp- 


Die  beiden  Rollensysteme  sind  durch  zwei  Riemen,  einen, 
gekreuzten  und  einen  offenen,  verbunden.  Wenn  diese  beiden 
Riemen  durch  Riemenführer  (§.  39  pag.  223)  in  einem  fixen 
gegenseitigen  Abstände  gleich  der  einfachen  Scheibenbreite 
gehalten  werden,  so  wird  stets  mindestens  einer  derselben  auf 
einer  Losscheibe  liegen.  Beide  Riemen  werden  zu  gleicher  Zeit 
bewegt  und  wird,  je  nachdem  der  offene  oder  gekreuzte  auf  die 
mittlere  fixe  Scheibe  gebracht  ist,  die  Drehung  der  getriebenen 
Welle  in  dem  einen  oder  anderen  Sinne  stattfinden.  Stillstand 
tritt  ein,  wenn  die  beiden  Riemen  in  der  mittleren  Stellung 
zugleich  auf  Losscheiben  aufliegen. 

Bei  der  Anordnung  (Fig.  270)  sind  zwei  feste  Scheiben 
von  einfacher  Breite  auf  der  oberen  (treibenden)  Axe  ange- 
bracht, zwischen  welchen  sich  eine  Losscheibe  von  etwas 
mehr  als  doppelter  Scheibenbreite  befindet.  Auf  der  getriebenen 
(unteren)  Axe  ist  eine  Rolle  von  gleicher  Gesammtbreite  ange- 
bracht und  sind  beide  Rollensysteme  von  zwei  Riemen,  einem 
gekreuzten  und  einem  offenen,  umspannt. 

Die  beiden  Riemen  liegen  unmittelbar  neben  einander  und 
können  beide  zu  gleicher  Zeit  durch  Riemenfiihrer  zur  Seite 
gebracht  werden.  Es  muss  jederzeit  mindestens  einer  derselben 
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auf  der  Losscheibe  liegen.  Liegen  beide  auf  derselben,  sa 
findet  Bewegungsübertragung  nicht  statt,  während  Bewegung 
in  dem  einen  oder  andern  Sinne  eintritt,  sobald  einer  der 
beiden  Riemen  auf  eine  feste  Scheibe  übergeführt  wird. 

Wenn  man  anstatt  der  einen  mittleren  Losscheibe  von 
doppelter  Breite  zwischen  die  beiden  festen  zwei  getrennte 
lose  Scheiben  legt,  so  ist  es  gleichgiltig,  welches  der  beiden 
Rollensysteme  auf  der  treibenden  oder  getriebenen  Welle  sitzt. 

Auf  der  Pariser  Weltausstellung  1867  brachte  Seilers  an 
der  nach  ihm  benannten  Hobelmaschine*),  bei  welcher  auch 
der  Betrieb  einer  Zahnstange  durch  eine  schräg  anlaufende 
Schraube  (Fig.  134  pag.  177)  sich  vorfindet,  einen  Ausrück- 
mechanismus an,  bei  welchem  nur  drei  Scheibenbreiten  nöthig 
sind,  und  welcher  noch  dazu  eine  Fixirung  des  Riemens  in 
den  bezüglichen  Stellungen   bewirkt.     Es  ist  hiebei  (Fig.  271) 

Fifr.   271. 


*)  Ausführliche  Zeichnung  hievon  befindet  sich  in  Practical  Mechanics 
Journal.  1868/69.  pl.  6. 
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der  ganze  Mechanismus  zwischen  die  beiden  Riemen  gelegt, 
deren  einer  offen,  während  der  andere  gekreuzt  ist.  Von  der 
Auslösestange  a  wird  zunächst  der  um  den  Bolzen  c  drehbare 
Körper  b  bewegt,  welcher  zum  Theil  in  seiner  äusseren  Form, 
zum  Theil  in  einem  daran  angebrachten  Ausschnitte  aus  con- 
centrischen  und  excentrischen  Curven  zusammengesetzt  ist. 
Die  beiden  Riemenführer  /'  und  f\  ,  welche  um  c  und  q  dreh- 
bar sind,  besitzen  ebenfalls  Excentricitäten,  und  zwar  /'  den 
Doppeldaumen  dd^  und  /i.die  durch  zwei  Vorsprünge  gebildete 
Lücke  dl  dl  .  Es  wird  bei  einer  kleinen  Bewegung  der  Aus- 
lösestange  a  nach  rechts  der  Riemenführer  f  von  der  äusseren 
losen  auf  die  mittlere  feste  Scheibe  gebracht  und  in  dieser 
Position  festgehalten,  wie  auch  während  des  ganzen  Vorganges 
der  Riemenführer  /i  vollständig  in  seiner  Stellung  erhalten 
bleibt.  Bei  geforderter  Bewegungsumkehrung  wird  sodann 
zuerst  f  wieder  zurück  auf  die  Losscheibe  gebracht,  so  dass 
eine  Zeit  hindurch  Stillstand  eintritt,  und  erst  dann  /i  durch 
den  Eingriff  von  b  in  die  Lücke  d^  d^  auf  die  mittlere  feste 
Scheibe  übergeführt*). 

2.  Bewegungsumkehrung  durch  Comhination  von  Rkmenscheihen 
und  Kupplungen. 


Fig.  272. 


Fig.  272.  Auf  der  getriebe- 
nen Axe  sind  2  Riemenscheiben 
frei  drehbar  angebracht,  und 
die  eine  derselben  durch  einen 
offenen, die  andere  durch  einen 
gekreuzten  Riemen  mit  der 
treibenden  Axe,  bezüglich  mit 
darauf  befestigten  Scheiben, 
verbunden.  Zwischen  den  bei- 
den Losscheiben  ist  auf  der 
getriebenen  Welle  eine  aus- 
lösbare  (Klauen-  oder  Fric- 
tions-)  Kupplung  verschieb- 
bar, welche,  mit  der  Welle  sich 
drehend,  mit  den  als  zweite 
Kupplungshälften    geformten 


*)  Siehe   auch    F.  Rittershaus^   über  Eiemenführer.     Verhandl.  i'.  Bef. 
d.  Gewerblleisses  in  Preussen.  1868  pag.  161. 
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Naben  der  beiden  Riemenscheiben  in  Eingriif  gebracht  werden 
kann.  Es  wird  dann  die  Welle  mit  Hilfe  der  Kupplung  ent- 
weder von  der  Riemenscheibe  mit  dem  offenen  oder  von  der- 
jenigen mit  dem  gekreuzten  Riemen  in  Bewegung  gesetzt. 

Es  ist  hiebei  auch  möglich,  die  beiderlei  Drehungen  mit 
ungleicher  Geschwindigkeit  vor  sich  gehen  zu  lassen,  Avenn  man 
die  Grössen  der  zusammengehörigen  Scheiben  nach  verschie- 
denem üebersetzungsverhältnisse  bildet. 

3.  Bewegungstimkehrungen  durch  Combination  van  Hiemen- 
Scheiben  und  Zahnrädern. 


Fig.  273.    Auf  der  getriebenen  Axe  A  befestigt  sind  die 
Riemenscheibe  a  und  das  conische  Rad  c.  Frei  drehbar  um  A 
-,.  sind  die  Riemenscheiben  b 

und  fli,  welche  letztere  mit 
dem  conischen  Rade  c^  ein 
Stück  bildet,  c  und  c^  sind 
von    gleicher    Grösse    und 
beide  zugleich  im  Eingriffe 
mit  d.  Je  nachdem  nun  der 
Riemen  auf  a  oder  a^  ge- 
bracht ist,  wird  das  conische 
Rad  d  von   c  oder  q  aus 
bewegt   und   daher,   sowie 
die  mit  d  verbundene  Welle  B,  sich  in  dem  einen  oder  andern 
Sinne   drehen.    Liegt   der   Treibriemen  auf  6,   so  tritt  Still- 
stand ein. 


A 

/ 

C 

n 

/ 

€L 

\ 

Ü: 


B 


Fig.  274. 


K 


^\b  k, 


/Ic 


^ 


A 


Fig.  274.  Sind  c  und  c^ 
nicht  von  gleicher  Grösse, 
so  können  auch  beide  nicht 
mit  dem  gleichen  Rade  im 
Eingriffe  sein,  sondern  müs- 
sen auf  der  Welle  B  zwei 
conische  Räder  angebracht 
werden.  Auf  diese  Weise 
werden  die  beiderlei  Dreh- 
ungen   mit    verschiedenen 

Geschwindigkeiten  vor  sich  gehen. 

Fig.  275.    Verschiedene  Geschwindigkeiten   für  die  beiden 

entgegengesetzten     Bowegungsrichtungen     lassen    sich     auch 
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erreichen,  wenn  man  die  auf  der  Axe  lose  Scheibe  Oi  mit 
einem  inneren  Zahnkranze  versieht.  Das  um  einen  am  Gestelle 
befestigten  Bolzen  drehbare  Stirnrädchen  c  vermittelt  die  Be- 
wegungsübertragung vom  Zahnkranze  a^  auf  das  Stirnrad  d 
und  damit  auf  die  Axe  A,   Die  Drehungsgeschwindigkeit  wird 

sich,  da  c  als  Zwischenrad 


Fig.  275. 


zu  betrachten  ist,  nur  nach 
dem  Zahnverhältniss  von  Oi 
und  d  bestimmen.  Direct, 
aber  im  entgegengesetzten 
Sinne,  kann  A  in  Drehung 
versetzt  werden,  sobald  der 
Treibriemen  auf  die  mit 
der  Axe  A  festverbundene 
Scheibe  a  gebracht  wird*). 


4.  Beweyungsuinkehrung  durch  Gomhination  von  Zahnrädern 
tmd  Kupplungen, 

Die  Anordnung  (Fig.  276)  dient  zur  auslösbaren  und  um- 
kehrbaren Bewegungsmittheilüng  zwischen  zwei  sich  schnei- 
denden Axen.  Auf  einer  Welle  befinden  sich  zwei  conische 
Räder,  welche  durch  eine  zwischen  ihnen  liegende  verschieb- 
bare  Kuppelmufi'e   mit  der  Welle   gekuppelt  werden   können. 

„.     ^^^  Beide  sind  im  Eingriffe  mit 

J?ig.  2/6.  .  ...  ^  ^ 

emem  aui  der  andern  Axe 

befestigten  conischen  Rade. 
Es  wird  mithin,  je  nachdem 
die  Kuppelmuffe  mit  der 
zweiten  Kupplungshälfte  an 
der  Nabe  des  einen  oder 
andern  conischen  Rades  in 
Eingriff  gebracht  wird,  ver- 
schiedene Bewegungsrich- 
tung veranlasst.  Die  ver- 
schiebbare Kupplung  soll  auf  der  getriebenen,  und  daher  im 
ausgelösten  Zustande  ruhenden,  Welle  angebracht  sein. 


*)  Bewegnngsumkehning  mit  drei   Riemenscheiben   und   Stirnrädern 
siehe  z.  B.  ühland,  prakt.  Masch.-Constructeur  1872.  Taf.  46  und  47. 
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Zwischen  parallelen  Axen  lässt  sich  eine  auslösbare  Kupp- 
lung mit  umkehrbarer  Bewegungsrichtunf?  auch  erreichen  durch 
Stirnräder  und  Kupplungen  ,  doch  sind  hiezu  mindestens  drei 
Wellen  und  fünf  Stirnräder  nöthig*). 


*)  Anordnung  hieiÜr  Sahenherg,  Maschinenbauvorträge  pag.  241. 
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Viertes  Capitel. 
Verbindung  zweier  rotirender  Bewegungen 

durch  starre  Stangen. 
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XL  THEORETISCHE  BETRACHTUNGEN. 


§.61.  Allgemeine  Bewegungsverhältnisse. 

Eine  Rotation  finde  statt  um  die  Axen  C  und  d  in  der 
Entfernung   C  Q  =  e ;   mit  denselben    seien  Arme   verbunden 

CA  =  r  und  C^  Ai=ri^  in 
deren  Enden  Ä  und  Ai  die 
geradlinige  starre  Stange 
AAi=l  eingehängt  sei,  und 
zwar  charnierartig  frei  be- 
weglich. 

Die   Stellung    der   beiden 
Arme  CA  und  C^  Ai  sei  ge- 
geben durch  die  Winkel  a  und 
^1  gGgen  die  Verbindungslinie 
C  6\  ,  die  beiden  Winkel  in  gleichem  Sinne  gemessen  (Fig.  277). 
Bestimmt  man  die  Bewegung  eines  ganz  allgemeinen  Punktes 
P  auf  der  Linie  AA^^   so   ergibt   sich   durch  Specialisirung 
des  Resultates  hieraus  auch  die  Bewegung  von  A  und  Ai  . 

Man  legt  ein  rechtwinkliges  Coordinatensystem ,  dessen 
Ursprung  mit  der  einen  Drehungsaxe  ü,  dessen  Axen  in  S 
und  H  in  der  Richtung  der  Linie  CCi  und  senkrecht  dazu 
laufen,  und  erhält 


J  =  e-}-rj  coscfi  —  6iC0s/?, 
7;  =  rsina  -{-  b  sinß. 


1) 


Der  Zusammenhang  der  Winkel  a,  ai    und  des  Winkels  ß 
der  Stange  gegen  die  H-Axe  ergibt  sich  mit 


ri  sinc^i  =Zsin/5  +  r  sin(Z, 
e  =  r  cos  c«  +  ^  cos  /3  —  ri  cos  c^  , 


Keller,  Constructionslehre. 
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und  wird  hieraus   der  Winkel  ß  der  Stange  AÄ^    gegen  die 
S'-Axe  bestimmt: 


smß  = 


Ti  sm  Ui  —  r  sin  a 
1 


e+Vi  cos  c/.i  —  r  cos  c^ 

cos/9  =  — ' — , , 


Mit  diesen  Werthen  ergibt  sich  aus  Gleichung  I. 


t  ==  (e  6  4-  rj^  J)  cos  f/i  -\-rhi  cos  a)  -j- , 


2) 


ri  = 


(rj  b  sin  «i  +  >•  bi  sin  «)  -r- . 


3) 


Ferner  ist  der  Weg,  welchen  der  Punkt  P  zurücklegt,  wenn 
die  Arme  r  und  rj  sich  um  da  und  dai  drehen, 


dcr  =  ydi:^  +  d^]^  . 
Hierin  ist  zu  setzen  gemäss  Gleichung  3.: 

d^  = j- Irih sin  ai  -^  +  ^ ^i  sin  c« j  d c^ , 

d i]= -j- y\b cos  ai  -^— -\-r li  cos ujda^ 

und  folgt  somit  das  Wegelement  da  (üv  den  Punkt  P 

und  die  Richtung  der  Bahn  durch 


7             I   7  ridf/j 

,        Ol  cos  f/  +  0  cos  ai  -^,— ^ 
d  7/  _  J ' ^jrd  a 

dS~'j     .        ,   ,    .       r^dai 
Ol  sin  cc  4-0  sm a,  -  -,  — 


5) 


Das  Verhältniss — 4— ^  ist  dasjenige  der  Wege,  welche  die  End- 
punkte A  und  Ai  der  Arme  r  und  r^  gleichzeitig  zurücklegen, 
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wofür  auch  das  Verhältniss  ihrer  linearen  Geschwindigkeiten 
—  gesetzt  werden  kann.  —  Nun  kann  irgend  eine  kleine  Ver- 

V 

Schiebung  der  geraden  Linie  A  A^  ,  welche  mit  ihren  End- 
punkten auf  zwei  festen  Curven  (den  Kreisen  vom  Halbmesser 
r  und  ri)  geführt  wird,  betrachtet  werden  als  eine  Rotation 
um  den  Durchschnittspunkt  (Pol)  0  der  in  A  und  A^  gezogenen 
Normalen  zur  Führungscurve. 

Verlängert   man   mithin  CA  und  C^  A^    bis   zum   Durch- 
schnittspunkt 0,  so  kann  gesetzt  werden 

Tidcii i\ OAi 

rda        V       OA  ' 

Zieht  man   von   dem  Pol  0   die  Linie  OQJ_AAi   sowie 
auch  CiMi  und  CMJ_AAi^  so  ergibt  sich 

0^  =  0^1  sin  (180°  — r/Ji)» 
=  0^  sin  (180°  — y), 


folglich 


oder: 


1', OAi sin</ 

V        ÖA      sin^i  ' 


6) 


Die  linearen  Geschivindigheiten  der  EndpunMe  A  und  A^ 
verhalten  sich  wie  umgekehrt  die  Sinusse  der  zwischen  Arm 
und  Stange  eingeschlossenen  Winlcel 

Eine  für  praktische  Fälle  wichtige  Frage  ist  diejenige  nach 
der  Drehungsrichtung  der  beiden  Arme ,  sowie  diejenige ,  ob 
und  unter  welchen  Bedingungen  einer  der  beiden  Arme  oder 
beide  eine  volle  Umdrehung  machen  können. 

Wie  aus  der  Gleichung  6.  hervorgeht,  bleibt  der  Drehungs- 
sinn für  beide  Arme  derselbe,  d.  h.  —  positiv,  so  lange  sin  cp 

und  sin  (fi  dasselbe  Vorzeichen  haben,  so  lange  mithin  (fi 
und  (p  zu  gleicher  Zeit  entweder  >  oder  zu  gleicher  Zeit  <  180° 
sind. 

Sowie  einer  dieser  Winkel  allein  diese  Grenze  überschreitet, 
ändert  sich  das  Vorzeichen  für  dessen  Sinus  und  tritt  mithin 

22. 
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eine  Aenderung  im  Vorzeichen  von  -  ,  also  im  Drehungssinn 
ein. 

Der  Winkel  rp  oder  (fi  wird  aber  180°,  wenn  Arm  und 
Stange  in  dieselbe  Richtung  fallen,  der  Arm  in  der  sogenannten 
Todlage  sich  befindet.  Es  tritt  mithin  gleichzeitig  für  den 
einen  Arm  ein  Wechsel  in  der  Drehungsrichtung  und  für  den 
andern  ein  Maximal-  oder  Minimalwerth  des  Drehungswinkels 
ein. 

So  tritt  also  z.  ß.  für  den  Arm  CiAi=ri  ein  Maximal- 
oder Minimalwerth  von  f/j  ein,  wenn  CÄ  =  r  sich  in  der  Tod- 
lage befindet,  d.  h.  wenn  für  die  Winkel  von  Stange  und 
Arm  ß=:a  oder  /9  =  «  +  180°  gilt. 

Dann  wird  vermöge  Gleichung  2. 


sin  ß  =  ZL  sin  u  = 


ri  sm  dl  —  r  sin  a 
l 


cos/S  =  + cos  «  = 
Hieraus  ergibt  sich 


e-{-ri  cosc^i  — rcosc^ 
l 


-  sm  «  : 


4-  cos  c^  = 


T+7 


Aus  diesen  Gleichungen   folgt  durch  Quadrirung  und  Ad- 
dirung  endlich: 


cos  ai  = 


{l±ry-e^  —  r 


2eri 


cos  OJ  =  4-  V-=-^— ! ;^ ^  , 

—        2e(l^r) 


7) 


d.  h.  der  Werth  des  Winkels  «,  bei  welchem  die  Stange  ÄÄi  und 
der  Arm  CA  in  dieselbe  Richtung  fallen,  und  der  gleichzeitige 
Maximal-  oder  Minimalwerth  von  ai  für  den  Arm  Ci  A^.  Der 
Arm  CA  macht  dabei  eine  ganze  Umdrehung  und  sind  die 
Grenz werthe  von  a  in  diesem  Falle  «=0°  und  180°. 


Digitized  by 


Google 


341 

Soll  auch  der  zweite  Arm  eine  ganze  Umdrehung  machen 
können,  d.  h.  sollen  auch  für  ihn  die  Grenzwerthe  0°  und  180° 
sein,  so  müssen  die  beiden  Werthe :  cos  «i  =  1  und  cos  c^^  =:  —  1 
möglich  sein,  und  ist  dabei  zu  setzen: 

:ri 2^^^-     -    , 

woraus 


und 


±2eri+e8  +  rf  =  (Z±r)2, 

e  +  r^  =  Z  :^  r . 
Diese  Bedingung  ist  nur  zu  erfüllen,  wenn 

e  =  l] 

und  8) 

ri=r] 

ist,  wie  es  bei  gekuppelten  Kurbeln  stets  der  Fall  ist. 

Sollen  die  beiden  Arme  sich  noch  dazu  stets  in  gleichem 
Sinne  drehen,  so  muss  gleichzeitig  a  =  ai  sein,  und  wird  dann 
ausser  den  Bedingungen  von  Gleichung  8.  noch  in  den  Gleich- 
ungen 2.  gesetzt  werden  müssen  a  =  r/^ ,  wodurch  diese  die 
Form  annehmen 

sin  ß  =  0, 

cos  /9  —  1 , 

Fig.  278.  Fig.  279. 

I  !    ^ )i    , 


L.m.-i  ^1. 


d.  h.  die  Stange  bleibt  immer  horizontal  und  daher  immer 
sich  selbst  parallel,  ein  Fall,  welcher  bei  den  Kurbelkupp- 
lungen der  Locomotiven  stets  eintritt. 

Wenn   dagegen   der  zweite  Arm  r^  nicht  seine  volle  Um- 
drehung machen  kann,   d.  h.  wenn   für   ihn   die  Grenzwerthe 
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von  Ui  =  0°  bezw.  180°  nicht  möglich  sind,  so  Avird  auch  cos  c/j 
nicht  gleich  +  1 ,  sondern  cos  «i  <  1  bezw.  >  —  1  sein. 
Es  ist  mithin  zu  setzen  nach  Gleichung  7. 


und 

2er,             ^^' 

(^ 

oder 

und 

l—r^e  —  r,  ,  J 

woraus 

1, 


l<ie-\-rx  —  r  oder  ^ -< e  +  (rj  —  r) , 
l^  e  —  r,  +  r   oder   ?  >  e  —  (^i  —  r) . 

Diese  Bedingung  ist  nur  erfüllt,  wenn  {ii\  —  r)  einen  posi- 
tiven Werth  hat ,  also  r,^r  ist ,  mithin  wenn  die  beiden 
Arme  ungleich  sind ,  und  zwar  wird  dann  jederzeit  nur  der 
kleinere  eine  ganze  Rotation  machen  können. 

Unter  den  hierher  gehörigen  Mechanismen  sind  es  bei  ein- 
zelnen die  Bahnen  der  Arm-Endpunkte  A  und  A, ,  bei  anderen 
der  Weg  irgend  eines  Stangenpunktes  P,  welche  von  hervor- 
ragender Wichtigkeit  sind ;  insbesondere  ist  es  die  geradlinige 
Bewegung  eines  dieser  Punkte  A ,  A,  oder  P,  welche  zumeist 
interessirt,  und  die  Feststellung  der  Bedingungen,  unter  welchen 
die  Bahn  eines  dieser  Punkte  eine  geradlinige  wird,  und  diese 
dann  auch  durch  andere  Hilfsmittel,  wie  z.  B.  eine  Lineal- 
führung, gesichert  werden  kann. 

Für  diese  Untersuchungen  ist  es  vortheilhafter ,  man  legt 
ein  neues  Coordinatensystem  X  F,  welches  den  gleichen  Ursprung 
in  G  habe,  aber  mit  dem  vorhergehenden  S  H  einen  Winkel  y 
bilde  *)  und  erhält  man  dann  die  Umwandlungsformel  für  die 
neuen  Coordinaten: 


*)  Die  neue  A'-Axe  fällt  mithin  nicht  mehr  mit  der  Verbindungslinie 
der  beiden  Mittelpunkte  C  und  Ci  zusammen. 
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Fig.  280. 


.  '-^ 


P:::-.^ 


X  =  C^=  CjR  +  BQ  =  ^  cos  y  +  ';  sin  y , 

y  =  Pg  =  PS— $5'=— i- sin;/ +^;  cos;/. 

Setzt  man   hierin   die  Wertlie   für  ^  und  //  aus  Gleichung  3., 
so  ergibt  sich: 


x  = 


y=T 


10) 


e  6  cos  /  +  ri  b  cos  (ai  — ;')  +  ^  ^i  cos  («  —  ;0  1 » 
e  b  cos  /  +  ri  fe  cos  8i  +  ^  &i  cos  S  \ , 

e  J>  sin  ;/  +  **!  ^  sin  (c^i  — ;')  +  ^  ^i  sin  (a  —  y)  \ , 

e  6  sin  /  +  ri  b  sin  Si  +  **  ^i  sin  d  l . 
Immer  noch  aber  gilt  das  Verhältniss  der  Geschwindigkeiten 


von  Gleichung  6. 


V smgpi 

Vi         sin  q) 
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§.  62.   Bewegung  eines  Stangenpunktes  nach  vorgeschriebener 

Richtung. 

1,  Fall 

Der  beliebige  Stangenpunkt  P  bewege  sich  in  einem  Mo- 
mente in  der  Richtung  einer  geraden  Linie  parallel  zur  Mittel- 
lage des  Armes  C^  Äi  (Fig.  281). 

Lässt  man  das  im  vorigen  Paragraphen  beliebig  gelegte 
neue  Coordinatensystem  derart  liegen,  dass  die  [F-Axe  parallel 
zur  geradlinigen  Bewegung  von  P,  mithin  die  X-Axe  senkrecht 
zur  Mittellage  von  Ci  Ai  gerichtet  ist,  so  muss  für  eine  voll- 
kommen geradlinige  Bewegung  von  P  parallel  zur  F-Axe 
a;  =  constant,  mithin  gesetzt  werden 


Fig.  281. 


Fig.  282. 


dx 
dd 


=  0. 


Dies  ergibt  aus  Gleichung  10. 


ri  h  sin  di  -j-^  —rbi  sin  d=0^ 


b  sin^i 
öl  sin  6 


r  dd 

'  Ti  d  ()i 


V 


sm^i 
siny 


11) 


Das  negative  Vorzeichen  deutet  an,  dass  der  geradlinig 
zu  führende  Punkt  P  nicht  zwischen  den  beiden  rotirenden 
Punkten  A  und  Ai ,  sondern  ausserhalb  derselben  liegt. 

Ist  dabei  noch  speciell  ri=  oo,  so  \vird  Ai  parallel  zur  X-Axe 
und  geradlinig  geführt.    Ist   ferner   CA  =  AAi,  oder  r  =  Z, 
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und  bewegt  sich  A^  auf  der  X-Axe  selbst,  so  bilden  die  drei 
Punkte  C,  Ä  und  Ai  (Fig.  282)  ein  gleichschenkliges  Dreieck, 
lür  welches  gilt 

b sin  (i .  sin  ^i sin  y  ^ 

hl  sin  ^1  sin  ö)  r,  -    ^    •    W 

^  ^       ^  2  sin  (^  sin -^ 

Setzt  man  nun  hierin,  da  rj  =  oo  ist  und  sich  daher  stets 
parallel  bleibt, 


sin  q)i  =  sin  -^ 
mithin  | 

sin  Si  =  l , 


f;,j==90°  +  5  = 

180° 

2  ' 

n 

,\=90°, 

so  wird  endlich 

b 

1 
"  2 

12) 


Das  negative  Zeichen  deutet  an ,  dass  der  Punkt  P  nicht 
wie  in  Fig.  281  zwischen  A  und  Ai ,  sondern  wie  Fig.  282 
ausserhalb  A  liegt,  und  zwar  ist 


daher 


und 


i=i^+f^i=h{i+Q. 


t,  =  |  =  2Z, 


b  =  —  L 


P  liegt  in  einer  Entfernung  von  A  gleich  der  ganzen  Stangen- 
länge AF=AAi=l  (Fig.  282). 

Umgekehrt  wird,  wenn  Ai  parallel  zur  X-Axe  und  P  parallel 
zur  F-Axe  geradlinig  geführt  wird,  die  Bewegung  von  A  ge- 
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rade  so  erfolgen,  wie  wenn  A  das  Ende  eines  mit  der  Axe  C 
verbundenen  Armes  wäre. 

Da  endlich  sowohl  P  wie  Ai  geradlinig  sich  bewegen,  so 
können  diese  beiden  Punkte  gleichzeitig  durch  Linealführung 
geleitet  und  hiedurch  A  gezwungen  werden,  sich  in  einer 
Kreisbahn  um  G  zu  bewegen  (Fig.  282). 

2.  Fall 

Der  beliebige  Stangenpunkt  soll  in  einem  Momente  gerad- 
linig und  parallel  zur  X-Axe  bewegt  werden.  In  diesem  Falle 
muss  y  constant  sein,  daher  gesetzt  werden 

dö      ^' 
und  folgt  dann  nach  Gleichung  10. 

r^  b  cos  Si  -,  ,J-  =  —  rbi  cos  5 , 13) 


h     COS  f^i 


rdS 


bi    COS  ö         r^d  öl 


V sm  q)i 


sni 


9^ 


Soll  dabei   speciell   der   Punkt  P  nicht  nur  in  einem  Mo- 
mente, den  Winkeln  ö  und  S^  entsprechend,  geradlinig  geführt 


Fig.  283. 


Fiff.  284. 


werden,  sondern  längere  Zeit,  so  muss  Gleichung  13.  für  jeden 
Werth  von  8  gelten,  was  nur  dann  der  Fall  ist,  wenn  &i  =  0 
wird,  also  der  Punkt  P  mit  Ai  zusammenfällt.  Dann  wird 
aber  auch 
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und 

c\  constant  =  90°. 

Bei  dieser  Voraussetzung,  der  Anordnung  des  gewöhnlichen 
Kurbelgetriebes,  wird  mithin  der  Endpunkt  Ai  der  Stange 
der  einzige  geradlinig  sich  bewegende  Punkt  sein  können 
(Fig.  284). 

In  allen  jenen  Fällen,  in  welchen  A^  geradlinig  geführt  wird 
parallel  zui*  X-Axe,  liegt  der  Drehungspunkt  des  unendlich 
langen  Armes  r^  in  der  Linie  AiCi-LCX,  aber  unendlich 
weit  entfernt,  und  die  frühere  ^-Axe  ebenfalls  J_  CX;  die 
Drehung  des  Coordinatensystems  hat  mithin  um  den  Winkel 
^  =  90°  stattgefunden.    Daher  ist  in  allen  diesen  Fällen 

r5i  =  f^i  — 90°..  .  «i  =  90°  +  ^i  =  0, 
ö  =a  —  90°.  .  .  a  =90°  +  (J, 
€  =ß  —90°.  .  ,  ß  =90°  +  f. 

Man  setzt  nun  in  Gleichung  2.  die  Werthe 

e==ri=  cc, 
sowie 

cos  fl  =  —  sin  €  .  .  .  cos  r;  =  —  sin  5  .  .  .  cos  a^  =  —  sin  8^ 
und  erhält  somit  aus  der  zweiten  der  Gleichungen  2. 

r    .    . 
sm  €  =  -,-  sm  0 . 


Ferner  gilt  hier 


V        sm 


Tjl 


Vi        sm  <p 

woraus  mit  den  Werthen 

9)i  =  90°+6, 
und 

^  =  180°  — Ö  — 5, 
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nach  einiger  Umformung  folgt 


r 

—  =  sin  d  +  cos  () 

V 


sin  (^ 


]/l-{^sln8Y^ 


U) 


oder  angenähert 


~  =  sin  (J  ( 1  +  y  cos  S) . 


Fig.  285. 


tX>^N>»Nxv\\\v>1 


3.  Fall. 

Soll   die  Stange  ÄA^  immer  sich  selbst  parallel  bleiben, 
mithin   sin«  constant   bleiben,  so  kann  dies  für  irgend  einen 

Werth  von  sin  d  nur  dann 
sein,  wenn  entweder  r  =  0  oder 
l  =  oo  wird. 

Eine  solche  Stange  von  un- 
endlich grosser  Länge  müsste 
aber,  um  den  Punkt  Ä  stets 
gelenkig  aufnehmen  zu  können, 
mit  einem  senkrecht  zu  ihrer 
Bewegungsrichtung  laufenden 
Schlitze  versehen  sein  (Fig.  285). 


->-^i 


§.  63.    Angenäherte  GeradfUhrung  eines  Stangenpunktes. 


In  andern  Fällen   muss  man    sich    begnügen,   wenn   der 
geradlinig   zu   führende   Punkt   wenigstens   in  seinen    beiden 

äussersten  und  einer  Mittel- 


Fig.  286. 


läge  im  Bereiche  der  ge- 
forderten geraden  Linie  sich 
bewegt. 

Bezeichnet  man  in  diesem 
Falle  die  ganzen  Schwing- 
ungswinkel der  beiden  Arme 
und  der  Stange  AÄi  mit 
2a,  2«i  und  2/9,  so  ist 
dann  x  oder  y  nicht  über- 
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haupt,  sondern  nur  für  die  drei  ganz  bestimmten  Lagen  con- 
stant  zu  setzen,  welche  der  Arm  CA  für  die  Winkel  a,  0  und 
—  a  annimmt. 

1.  Fall 

Die  mittleren  Lagen  der  beiden  Arme  seien,  normal  gegen 
einander.  Der  beliebige  Punkt  P  soll  parallel  zur  Y-Axe 
geführt  werden. 

Man  nimmt  wieder  jenes  Coordinatensystem  an,  dessen 
Ursprung  in  C,  dessen  X-Axe  parallel  zur  Mittellage  von  CA^ 
und  somit  senkrecht  zur  Mittellage  von  Cj  A^  liege ;  es  sind 
dann  in  Gleichung  10.  zu  setzen 

für  die  höchste  Lage    r^  =  c^ ,  daher    cos  8  =  cos  a , 


^     >     mittlere     »        (1  =  0^ 

3>     >      unterste    >         8  =  —  c^, 

5i  =  90°  +  «i, 


cos  8i=  —  sm  dl  , 

cos  8  =  \  ^ 
cos(^i=  +  sinc^i  , 

cos  8  =  cos  a , 
cos  5i  ==  —  sin  a,  . 


Mit  diesen  Werthen  erhält  man  aus  Gleichung  10. 
für  die  beiden  Endlagen 

x  =  Y  I  ehco%y  —  r^  &  sin  c^i -|-r?^i  cos  c^|, 

für  die  Mittellage 

ic  =  -^  I  e  /:>  cos  y  -\-r^h  sin  (/i  +  r  i^  | . 

Die  Gleichsetzung  dieser  beiden  Werthe  ergibt 

2  Vi  ö  sin  «1  =  —  ^  &i  (1  —  cos  a) . 

Nun  ist  aber  die  Sehne  des  Schwingungsbogens  2ai  von 
ri  gleich  der  Pfeilhöhe  des  Schwingungsbogens  2  ß  von  hi  , 
d.  h. 

2ri  sinc^i  =  —  &i  (1  — cos/?), 
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sowie  die  Sehnen  des  Schwingungsbogens  2/9  von  l  gleich  der- 
jenigen des  Schwingungsbogens  2  a  von  r,  d.  h. 

rwia  =  Hmß,  oder  r^ {l  —  go%^ ä)  =  l^{l  —  Q>o%^ ß) , 

mithin  wird 

6  (1  —  cos  /9)  =  —  r  (1  —  cos  a) , 

und  hieraus  nach  einiger  Umformung 

Setzt  man  hierin,  wie  es  oft  der  Fall  ist,  Z>  =  Z,  so  wird 

Das  negative  Zeichen  deutet  an,  dass  der  geradlinig  geführte 
Punkt  P  auf  der  Richtung  der  Verbindungsstange  A  A^ ,  aber  aus- 
serhalb des  Einhängungspunktes 
JFig-  287.  von  r  (siehe  Fig.  287)  sich  befindet. 

Nimmt  man  den  Schwingungs- 
bogen  ß  so  klein  an,  dass  cosf] 
ohne  grossen  Fehler  =  1  gesetzt 
werden  kann,  so  folgt 


r 

~b 

r 

J 


-ii)' 


Man  nennt  vorstehende  Anordnung  den  Balancier  (AiP=li) 
ohne  feste  oder  mit  schwingender  Drehungsaxe. 

^.  Fall 

Die  Mittellagen  der  beiden  Arme  CA  =  r  und  CiAi=ri 
seien  parallel  unter  sich  und  daher  auch  mit  der  X-Axe.  Der 
Punkt  P  bewege  sich  parallel  zur  F-Axe ; 
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hiebei  seien  die  ganzen  Schwingungswinkel 

2  c^  für  r ,        2  (/i  für  Vi  , 
und  ist  daher  in  Gleichung  10.  zu  setzen 


für  die  höchste  Lage  ö  =( 


daher  cos  5  =cosc^, 


5i  =  180°~ 

c^i  , 

cos  5i  =  —  cos  f/i , 

> 

>     Mittellage 

ö  =0, 

cos  5  =  1 , 

5i=180°, 

COSr^i= —  1  , 

> 

>     tiefste  Lage 

(i  =  —  «, 

cosf>'  =cosa, 

5,=  180°  + 

«1. 

cos  ($1  =  —  cos  C^i  . 

Es  wird  mithin  aus  Gleichung  10. 
für  die  beiden  Endlagen: 

x==-j-\ebcosy  —  Tj^b cos cci -j-rbi  cos a  | , 

für  die  Mittellage 

a?  =  y  1  e  i  cos  ;'  —  ri  i  +  **  *i  f  • 


Fig.  288. 


Die  Gleichsetzung  dieser 
beiden  Werthe  ergibt 

—  Tib  cos  </i  +  r  bi  cos  cc 

und  nach  einiger  Umfor- 
mung 

—  rlb^sin^ai 

=  r^bl{l  —  cosay 
— 2rbirj^b(l  —  cos  es). 


Hierin  kann  nun,  weil  die  Sehnen  der  Schwingungsbogen  2  a 
und  2cci  von  r  und  rj  gleich  sind,  rf sin2«i  =  r«sin*(^ 
=  r*(l  —  cos*«)  gesetzt  werden,  und  folgt  dann 
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Wird  hierin,  wie  in  der  Regel,  b  =  hi  gesetzt,  so  folgt 


Setzt  man   aber   die   Schwingungswinkel  cc  und  a^  so   klein, 
dass  cos  a  =  cos  c^j  =  1  gesetzt  werden  darf,  so  folgt 


Fig.  289. 


r 


b_ 


oder  die  Längen  der 
Schwingungsarme  AC  und 
A 1  Ci  verhalten  sich  wie 
umgekehrt  die  anliegen- 
den Abschnitte  des  Ver- 
bindungsstückes   AA^=il 

Der  geradlinig  zu  füh- 
rende Punkt  P  kann  so- 
wohl zwischen  den  Punkten 
A  und  Ai  als  auch  ausser- 
halb derselben  auf  der  Rich- 
tung der  Stange  AA^^  lie- 
gen. In  letzterem  Falle  aber 
1  muss,  weil  dann  b^  negativ 

zu  setzen  ist,  auch  r^  negativ 
werden,  und  die  Richtung  von  r^  ist  sodann  (Fig.  289)  derjenigen 
Fig.  288  entgegengesetzt,  d.  h.  die  beiden  Arme  r  und  r^  haben 
die  gleiche  Richtung. 


XII.  DAS  EINFACHE  KURBELGETRIEBE. 

§.  64.    Bewegungsverhältnisse. 

Das  einfache  Kurbelgetriebe  ist  der  specielle  Fall  der  Ver- 
bindung zweier  rotirender  Arme  durch  eine  starre  Stange, 
wobei  der  eine  Arm  i?i  =  oo  und  die  Bewegung  seines  End- 
punktes eine  geradlinige  ist,  deren  Richtung  die  Drehungsaxe 
von  E  schneidet.  (§.  62,  2.  Fall,  pag,  346.) 

Es  sei  (Fig.  290)  ca  =  B  der  rotirende  Arm,  dessen  Ende  a 
mit  der  in  b  geradlinig  bewegten  Stange  gelenkig  verbunden  sei. 
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Die  Endstellungen  cGq  und  cUi  sind  die  Todlagen  (§.  61 
pag.  340) ,   bei  welchen  Stange  und  Arm  in  eine  Richtung 

fallen.    Die  Bewegung 


Fig.  290. 


von  b  misst  sich  durch 
die  Entfernung  6  6o  =  5 
von  der  Anfangsstel- 
lung 6o.  Die  ganze  Be- 
wegungslänge ist 
6o&i  =  2i?. 
Es  rechnet  sich  nämlich 


.s  =  J  J^  =  c  6o  —  c  6  =  B  +  ^  —  Rco^a  —  i  cos  /?*) , 
=  iJ  (1  —  cos  «)  +  Z  (1  —  cos  /3), 


=  iJ(l-cos«)+Zri-|/l-(|sinayi, 


R 


oder  wenn  man  y-  sin  a  mit  höheren  Potenzen  als  der  zweiten 
vernachlässigt, 

.9  =  i2  (1  —  cos  a)  -f-  i  ö"  ( y  sin  aj  , 

5  =  JBn  —  cosc^+^-y  sin^ «) , 1) 


und  wird  demnach 
für  tt 


0° 

a=  90°, 
£^=180° 


5  =  0, 
5=2i?. 


Es  hat  mithin,  wenn  der  Kurbelarm  c  a  die  Hälfte  einer  halben 
Drehung  gemacht  hat,  das  Stangenende  h  schon  mehr  als  die 
Hälfte  seines  Weges  zurückgelegt;  es  ist  dagegen  das  letztere 
in  der  Hälfte  seines  Weges  angelangt,  wenn 


*)  Die  Bezeichnung  a  für  den  Drehungswinkel  des  Armes  R  tritt  hier 
an  Stelle  der  in  §.  62  pag.  346  if.  sich  findenden  Bezeichnung  d, 

Keller^  ConnirttctioMlehre.  ^O 
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s  =  B  =  rIi  —  cosa  +  -2  T^sin^aj, 

1  -B   •   2 
cos  «  =  „-  -^  sin*  tt . 

Hierin  kann,  weil  für  s  =  i?  der  Winkel  a  sehr  nahe  =  90° 
ist,  sin* « =  1 ,  und  somit  gesetzt  werden 

1  R 

cos«=2  j. 

Bezeichnet  man  in  einem  Augenblicke  mit 

V  die  Geschwindigkeit  der  geradlinigen  Bewegung  von  J, 
«    >  >  »    rotirenden  >  >     a, 


so  kann  gesetzt  werden 


M  =  - 


ds 
'TV 

Bda 


V ds 

u      R.da^ 


dt   '  I 
Aus  Gleichung  1.  wird 

{it5  =  iJ  sin  « 1 1  4"  7:  cos  « 1  df  a , 


mithin 


—  =  small  +  y  cos  « I  =  sin  c«  +  —  y  sm  2  «  .  .  .  .  2) 
Es  wird  somit  für 


90°  .  .  .  180° 
=  0  ...    1    ...    0  . 


«  =  0° 

V 

u 


■erhält  einen  Maximalwerth  für 


da 


=  0, 
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Hieraus  folgt 


COS  «  4-  -7-  COS  2  c«  =  0 , 

COS  «  =  —  y-  (2  COS  2  c«  —  1)  , 

E 
cos  a  =  -Y  ^ 

wobei  2^-cos2c^  als  sehr  klein  weggelassen  wurde.  Für  diesen 
JLj 

Werth  von  cos«  wird  der  Weg  s  gemäss  Gleichung  1. 

»_B(:-|+4|[.-{|)'])=«(.-i-|)..s) 

und  das  treffende  Geschwindigkeitsverhältniss  aus  Gleichung  2. 


-^=V'-(l)'('+[t)-+4-(-f-)'-) 


Der  mittlere  Werth   des  Verhältnisses  —  ergibt  sich   aus 
dem  Vergleich  der  beiden  gleichzeitig  zurückgelegten  Wege 

Ett  des  Kurbelendes  a  und 
2  R  des  Stangenendes  h , 

folglich 

—  Mittel  =  —  =  0,6366 5) 

Würde   die  endliche  Lage  der  Schubstange  nicht  berück- 
sichtigt, so  resultirten  die  Gleichungen 


5  =  jB(1  —  cosc«), 


V 

—  =  sin  (^ . 
u 


6) 


23. 
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Aus  der  endlichen  Länge  der  Stangen  und  der  daraus 
folgenden  Unsymmetrie  der  Bewegung  des  Stangenendes  h 
folgt,  dass  eine  Verbindung  zweier  von  einem  einzigen  Dampf- 
cylinder  aus  betriebener  Axen,  wie  Fig.  291,  mit  gleichför- 
miger Rotationsgeschwindigkeit  nicht  möglich  ist. 

Fig.  291. 


§.  65.   Kräfte. 

Während  Kurbelgetriebe  bei  einer  grossen  .Anzahl  von 
Kraft-  und  Arbeitsmaschinen  angewandt  sind,  ist  es  doch 
zumeist  die  Dampfmaschine,  deren  Kurbeltriebwerk  sowohl  in 
theoretischer  Beziehung  die  gründlichste  Behandlung,  als  auch 
in  praktisch  -  constructiver  Hinsicht  die  vollendetste  Durch- 
bildung der  Formen  und  Verhältnisse  erfahren  hat.  Es  wird 
daher  wohl  naturgemäss  im  Folgenden  zumeist  und  in  erster 
Reihe  auf  das  bei  der  Dampfmaschine  angewandt«  Kurbel- 
getriebe in  seinen  verschiedenen  gebräuchlicheren  Modifica- 
tionen  Rücksicht  genommen. 

Man  muss  zunächst  unterscheiden 
P    die  Schubkraft,  oder  den  in  der  Richtung  der  geradlinigen 
Bewegung  auf  das  Stangenende  b  einwirkenden  Druck 
oder  Zug  mit  den  Maximal  - ,  Minimal  -  und  Mittel- 
werthen  F^ ,  Po  und  P,„. 
S    die  Stangenkraft,   oder  den  in  der  Richtung  der  Stange 
a6  in  derselben  wirkenden  Zug  oder  Druck  mit  den 
Special werthen  Si ,  So  und  Ä„,. 
T    die  Triebkraft,  oder  die  tangential  zum  Kurbelkreise  wir- 
kende Kraft,  durch  welohe   Kurbel   und    Kurbelaxe 
in  Drehung  versetzt  werden,  mit  den  Specialwerthen 
Ti ,  To  und  T,„. 

Bezeichnet  ferner 
N  und  n  wie  gewöhnlich  Pferdestärke  und  Umdrehungszahl, 
Md  das   entsprechende   auf  die  Welle   einwirkende   drehende 
Moment  in  Kgr.mm,  so  ist 
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Jfrf  =  716  200  —  , 
n 


und 


T  = 


R  ' 


worin  JR  der  Halbmesser  des  Kurbelkreises  in  Millimetern  ist, 
während  andererseits  gesetzt  werden  kann 


Tu  =  Pv, 


oder 


T=P^  =  Psina(l+ JcosaW.  ..  Psinc^,  .  .  .  1) 


Tund  das  Verhältniss  ^  rechnen  sich  nun  mit  wesentlich  ver- 
schiedenem Werthe,  je  nachdem  P  constant  oder  variabel, 
oder  wenn  auf  die  Bewegung  der  Massen  Rücksicht  genommen 
wird. 


1. 


CMstmHe  Schubkraft  P. 


Für  Constanten  Werth  der  Schubkraft  P  rechnen  sich  die 
Specialwerthe : 


^  =  ^(Mi„.)  =  0, 


-  »1  =  -^  (Mittel)  =  0,6366 , 

y  =  -(Max.)  =  l+^(^j=l, 


P=1,57T„„ 

p=ri. 


Dieser  Fall  tritt  ein  bei  allen  Volldruckmaschinen,  sowie 
bei  vielen  von  der  Kurbel  aus  betriebenen  Pumpen  und  Pressen. 

Sind,  wie  oft  der  Fall,  js^wei  Kurbelarme  auf  dieselbe  Welle 
aufgesetzt,  welche  beide  durch  constante  Schubkräfte  P^  bezw. 
P2  bewegt  werden  (Fig.  292),  so  muss  für  jede  derselben  die 
gleiche  Relation  gelten,  und  daher  sein 
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Ti  =  Pi  sin  c^i  1 1  +  y-  cos  Ui  \ 

(7?  \ 

1  +  -^  cos  C^2  )  » 

Fig.  292. 


T=T,+T,. 


Ti  für  die  erste  Kurbel: 
Quadrant 


Ist  hiebei  noch 

und  sind  die  beiden 
Kurbeln  um  90°  gegen 
einander  verstellt,  so  ist 

und  gleichzeitig 
T2  für  die  zweite  Kurbel: 
Quadrant 


(  I  )=  Psin  «Jl  +y-cosc^i  j,  ( II  )=  Pcos«il  1 — ^sin«i  1, 
( II  )=  Psin  Ulli  +y-cos£^i  Y  (III)=— Pcos«i(  1— y-sinr/i ), 
(III)=— Psinc^ill  +y-coscri  j,    (IV)=— Pcos«i(  1— ^sinc^i  j, 

(IV)= — Psin«i(l-|— ^cost^i  j,    (  I  )=     PcosaJl — ^sinc^i  j. 

Mithin 

Ti   =^1  +  ^2=      P(sin«i+cosc«i)^ 
Tu        >         >   =      P(sinc^i— cosc^i  +  2-^sinc^i  cosc^il, 
Till       >         >  =  —  P  (sin«i+cos«i),  ^ 

Tiv       >        >  =  — P(sin«i— coscfi  +  2T=-sin«iCOSc^ij. 

Es  ergeben  sich  hieraus  die  Maximalwerthe 
für  Ti   bei  c^i=  45°  .  .  .  und  zwar  Ti   =  1,414 P, 


Tu    >    c^i=135°... 


Tn=(l,414-^)P, 
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Tnihei  (^i==225°  ...  und  zwar  Tiii=  1,414 P, 

Tiv  >    c^i  =  315°...         >  riv  =  (l,414  +  y)p, 

ferner  ein  Mittelwerth  =  2. 0,6366 P=  1,2732 P, 
und  ein  Minimalwerth  für  «i  =0      =  1  P. 

Die    Gleichmässig- 
keit   des  Antriebes  ist 
also  durch  Benützung 
^         von  zwei  Kurbeln  be- 
's        ^      deutend  grösser  gewor- 
^  den. 

^^  Sind    endlich  drei 

Kurbelarme  angewandt  (Fig.  293),  so  ist  zu  setzen: 

Ti  =  Pi  sin  c^i  ( 1  4-  j-  cos  ai ) , 

Tg  =  P2  sin  (^2  (  1  +  T"  ^^s  ^2  j  ) 

^3=  — Pssine/g  yl  +  j-cosaA, 

Ist  hiebei  Pi=Pjj=Ps=P,  sind  die  Kurbeln  um  120'' 
gegen  einander  versetzt,  und  vernachlässigt  man  die  endliche 
Länge  der  Triebstange,  so  ist  zu  setzen: 

T=Ti+Ti+T^  =P  (sin  ai  +sincf2  —  sine^s), 

=  P(sin  «1  +  sin  [120°+cfil— sin  [240°+c^i]), 
=  P  (sin  a^  +  cos  [30° + c^i  ] + cos  [30°—  «j  ]), 
=  P(sin  (Zi  +  2  cos  30°  cos  Ui) , 
=  2Pcos(30°--c^i). 

T  erhält 
für  e^i=30°  einen  Maximalwerth  =2P, 

einen  Mittelwerth  =3. 0,6366 P=  1,9 P  und 
für  c^i  =0     einen  Minimalwerth  =1,73P. 
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2.  Variahle  Schuhkraft  =P. 

Dieser  Fall  ist  in  Rechnung  zu  ziehen  bei  Dampfmaschinen, 
bei  welchen  der  volle  Dampfdruck  nicht  während  des  ganzen 
Hubes  im  Cylinder  herrscht  und  der  Dampf  in  demselben 
durch  Expansion  wirkt,  ferner  bei  Luftcompressoren,  Kurbel- 
pressen mit  variablem  Widerstände  etc.  Während  bei  den 
letzteren  Maschinen  die  Abhängigkeit  des  Widerstandes  von 
der  Kurbelbewegung  sich  nur  schwer  verfolgen  lässt,  ist  es 
bei  der  Expansionsdampfmaschine  ganz  wohl  möglich  und  für 
diese  insbesondere  aus  dem  Maximalwerth  P^  des  Kolben- 
druckes dessen  mittlerer  Werth  P^  leicht  zu  bestimmen. 

So  erhält  man  bei  einem  durchschnittlichen  Ueberdruck 
von  4  bis  5  Atmosphären  und  einem  Füllungsgrade  e  folgende 
correspondirende  Werthe : 

e  =  0,2      0,3      0,4      0,5      0,6      0,7       0,8      0,9       1,0 

:^^»-  =  0,40    0,54    0,66     0,76     0,83     0,89     0,93     0,96     1,0 

^  =  0,26     0,35    0,42     0,48     0,53     0,56    0,59     0,61     0,64 

7^  =  3,8      2,9       2,4       2,1       1,9       1,8       1,7       1,6       1,57 

3.  Berücksichtigung  der  Massenbewegung  hei  constanter  Schub- 
kraft P. 

Geht  der  Antrieb  von  dem  Stangenende  b  (oder  von  den 
daran  sich  anschliessenden  Theilen  (Kreuzkopf,  Kolbenstange 
und  Kolben)  aus,  so  wird  in  der  ersten  Hälfte  des  Hubes, 
von  der  Todlage  bei  a  =  0°  bis  zu  «  =  90°,  ein  Antheil  der 
Schubkraft  verwendet,  um  den  Massen  des  Kurbeltriebwerkes 
Geschwindigkeit  zu  ertheilen.  Diese  Geschwindigkeit  nimmt  in 
der  zweiten  Hälfte  des  Hubes  wieder  ab  bis  zum  Werthe  0 
in  der  Todlage  bei  «  =  180°,  und  geben  die  bewegten  Massen 
in  dieser  zweiten  Periode  die  während  der  ersten  Periode 
angesammelte  lebendige  Kraft  wieder  ab.  Es  äussert  sich 
mithin  die  Verwendung  eines  Theiles  der  Schubkraft  zur 
Massenbeschleunigung  während  der  ersten  Periode  als  Ver- 
kleinerung, dagegen  die  während  der  zweiten  Periode  erfolgende 
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Wiederabgabe  von  lebendiger  Kraft  in  Folge  der  Verringerung 
von  Geschwindigkeit  als  Vergrösserung  der  auf  den  Endpunkt 
a  der  Stange  ab  und  des  Kurbelarmes  ca  reducirten  Schub- 
kraft. Bei  constanter  Schubkraft  P  in  6  ist  mithin  die  resul- 
tirende  Schubkraft  P,.  in  a  beim  Beginne  des  Hubes  ein  Mini- 
mum, am  Ende  des  Hubes  ein  Maximum. 

Geht  der  Antrieb  von  der  Kurbel,  also  mittelbar  vom 
Stangenende  a  aus,  so  tritt  zu  dem  bei  b  zu  überwindenden 
Constanten  Widerstände  während  der  ersten  Periode  jener 
Mehrbedarf  an  Kraft,  welcher  der  Massenbeschleunigung  ent- 
spricht, dagegen  wird  während  der  zweiten  Periode  ein  Theil 
der  (der  Ueberwindung  des  constanten  Widerstandes  bei  b 
entsprechenden)  Arbeit  durch  die  den  bewegten  Massen  inne- 
wohnende lebendige  Kraft  geleistet.  Es  ist  daher  während  der 
ersten  Hälfte  des  Hubes  die  auf  das  Stangenende  a  reducirte 
Schubkraft  grösser  und  während  der  zweiten  Hälfte  des  Hubes 
kleiner  als  der  constante  Widerstand  bei  b. 

Der  Zu  -  bezw.  Abgang  von  Schubkraft  ist  für  jede  Stel- 
lung gleich  der  in  die  Richtung  der  Schubkraft  fallenden 
Componente  der  Centrifugalkraft  C  im  Werthe 

=  Ccos«, 

somit  die  auf  das  rotirende  Stangenende  a  reducirte  resul- 
tirende  Schubkraft 

Pr  =  PhP  Ccosa, 

und  zwar,  wenn  der  Antrieb  vom  Stangenende  b  ausgeht, 
am  Anfange  des  Hubes    Pr=P — C, 
in  Mitte  des  Hubes  ...         =  P , 
am  Ende  des  Hubes.  .  .        ==P+  C, 


hiebei  ist  zu  setzen 


und  bezeichnet: 

G*)  das  Gewicht  der  zu  beschleunigenden  Theile, 
g       die  Beschleunigung  der  Schwere, 


*)  Nach  „Badinger,  Dampfmaschinen  mit  hoher  KolbengescMoindigheit^ , 
kann  dieses  Gewicht  auf  den  Quadratcentimeter  Kolbenfläche  zu  0,21 — 0,30 
Kgr.  vorläufig  veranschlagt  werden,  im  Mittel  etwa  zu  0,25. 
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R      den  Kurbelarm, 

u       die  Umfangsgeschwindigkeit, 

und  zwar  g^  R  und  u  in  einerlei  Maasseinheit  ausgedrückt. 
Es  darf  selbstverständlich  Pr  nie  negativ  ausfallen,  daher  als 
Grenzwerth  für  C  resultirt 

C=F. 

An  dem  mittleren  Werthe  von  T=  0,6366  P,  sowie  an  der 
gesammten  verrichteten  mechanischen  Arbeit  wird  durch  die 
Massenbeschleunigung  nichts  geändert, 

4.  Berücksichtigung  der  Massefiheschleunigung  bei  variabler 
Schubkraft 

Hier  tritt  der  gleiche  Ab-  beziehungsweise  Zugang  zu  der 
am  schwingenden   Stangenende   herrschenden  Schubkraft  auf 
so  dass  die  resultirende  Schubkraft  Pr  am  rotirenden  Stangen- 
ende wieder  bezeichnet  wird  mit 

Pr  =  P^Ccosa. 

Da  aber  hier  P  nicht  constant  ist,  so  kann  nicht  vorausge- 
setzt werden,  dass  Pr  am  Ende  des  Hubes  einen  Maximalwerth 
erreiche,  sondern  es  kann  ein  solches  Maximum  allgemein 
ebensowohl  am  Anfange  als  auch  in  irgend  einem  andern 
Punkte  des  Hubes  eintreten. 

Insbesondere  ist  zu  setzen  für  den  Anfang  des  Hubes  bei 
cz  =  0°,  wenn  der  Antrieb  vom  Stangenende  b  ausgeht, 

P,  =P,^C, 

und  für  das  Ende  des  Hubes  bei  (z=180° 

P,.=Po  +  C, 

während  auch  hier  an  dem  Mittelwerthe  P„i  durch  die  Massen- 
beschleunigung nichts  geändert  wird. 

Das  Verhältniss  zwischen  der  Stangenkraft  S  und  der 
Schubkraft  P  ergibt  sich  gemäss  Fig.  290,  indem  man  S  nach 
zwei  rechtwinkligen  Componenten  P  und  Q  zerlegt,  und  erhält 
man 
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die  Schubkraft  P^==Scosß  und 

den  Normaldruck  gegen  die  Geradfiihrungslineale  ^=5  sin  ß. 

T>  1 

Wenn ,  wie  üblich ,  -7-  nicht  grösser  als  — ,  so  kann  mit 
hinreichender  Genauigkeit  gesetzt  werden 

die  Schubkraft 

P=4l-IsinV...)  =  4l-y[|sin«]\..)=5, 

der  Normaldruck 

7?  Tt 

Q^=Sy-sma  mit  den  Grenzwerthen  0  und  S^. 

§.  66.   Widerstände  und  Arbeitsverluste. 

Der  beim  einfachen  Kurbelgetriebe  auftretende  Gesammt- 
widerstand  ist  veranlasst  durch  die  Eeibung 

1.  der  Kurbelwelle  in  ihrem  Lager, 

2.  des  Kurbelzapfens  in  dem  schwingenden  Lagerkopf  der 
Triebstange, 

3.  des   Kreuzkopfzapfens  in   dem  hin   und   her  gehenden 
Lagerkopfe  der  Triebstange, 

4.  des  Kreuzkopfes  an  den  Linealfiihrungen. 

1.  Beibung  der  Kurbelwelle, 

Ist  der  Lagerdruck  =  Q  ,  der  Wellendurchmesser  =  D , 
der  Reibungscoefficient  =  ^/i ,  so  ist  die  Reibungsarbeit  ent- 
sprechend einer  halben  Kurbeldrehung  =Qi^i  -^Dtt, 

Der  Werth  Q  ist  zu  erhalten  als  Resultirende  aus  einem 
Antheil  des  Gewichtes  der  Welle  und  der  darauf  befestigten 
Maschinentheile,  dem  Riemenzug  oder  Zahnraddruck  und  der 
Schubkraft  des  Kurbelgetriebes.  Da  allgemein  nicht  leicht 
eine  Beziehung  zwischen  den  Lagerdruckcomponenten  aufge- 
stellt werden  kann,  kann  doch  wohl  der  gesammte  Lagerdruck 
Q  mindestens  =  P  gesetzt  werden,  woraus,  P  constant  voraus- 
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gesetzt ,   als  Reibungsarbeit  sich  ergibt ,   entsprechend  einer 
halben  Kurbeldrehung, 

V.^P^^ADtt 1) 


2.  Beibung  des  KurleUapfens, 

Der  Kurbelzapfen  ist  durch  die  variable  Stangenkraft  S  in 
Anspruch  genommen,  welche  mit  der  Schubkraft  in  der  Be- 
ziehung steht 

P  P 


cos/5 


]/l-(Jsm«)* 


wofür,  da  es  sich  ja  bei  gegenwärtiger  Berechnung  nur  um 
einen  Mittelwerth  handelt,  auch  annähernd  gesetzt  werden 
kann 

S  =  P. 

Nennt  man  ferner  den  Durchmesser  des  Kurbelzapfens  =  d, 
den  hier  giltigen  Reibungscoefficienten  =  «g  ?  so  ergibt  sich 
als  Reibungsarbeit,  entsprechend  einer  halben  Kurbeldrehung, 

V,=Pf,,^d7r, 2) 

wobei  auf  Vergrösserung  des  Zapfendruckes  durch  das  Eigen- 
gewicht der  Triebstange  keine  Rücksicht  genommen  ist. 

3.  Reibung  des  Kreuzkopfisapfens, 

Der  Kreuzkopfzapfen  ist,  wie  der  Kurbelzapfen,  durch  die 
Stangenkraft  8  (annähernd  gleichzusetzen  der  Schubkraft  P)  in 
Anspruch  genommen,  wodurch  eine  Reibung  F^^  entsteht,  welche 
bei  einer  halben  Kurbeldrehung  durch  den  Weg  d^  ß^  zu  über- 
winden ist,  wobei  d^  der  Durchmesser  des  Kreuzkopfzapfens 
und  ß^   der   Maximalwerth   des  Winkels   ß  ist,  für  welchen 

TD  jp 

sin  /?!  =  max.  sin  ß  =  max.  sin  « .  -y-  =  -^  zu  setzen  ist.  Die  ent- 
sprechende  Reibungsarbeit  ist  daher 

r3  =  p^*s<?i^ 3) 
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4.  Eeibung  der  Führungslineale. 

Der  Kreuzkopf  ist  durch  die  Normalcomponente  S  sin  ß 
der  Stangenkraft  gegen  seine  Führungen  gepresst;  für  die- 
selbe kann  annähernd  auch 

TD 

Psin^  =  Py-sinc^ 

und,  da  sie  nicht  durch  den  ganzen  Hub  constant  wirkt,  als 
ihr  Mittelwerth  annähernd  gesetzt  werden 

1  P^ 

2  ^  L' 

Die  entsprechende  ßeibungsarbeit  ist  daher  bei  einem  Rei- 
bungscoefficienten  =  ^4^  und  einem  Wege  =  2  J? ,  entsprechend 
einer  halben  Kurbeldrehung, 


V^  =  ^Pu,^2Il  =  Pu,^R 4) 


Mithin   ergibt  sich   die   gesammte   Reibungsarbeit    (wenn 
."1=  ,«»=,"8  =."*). 

F=F,  +  F,  +  F,  +  F4, 

^    „p/D    T   ,    d    ,T   ,    1  Ä   dl  ,    1  Ä\  ., 

und  verglichen  mit  der  Arbeit  A  =  P.2R  der  als  constant 
betrachteten  Schubkraft,  ergibt  sich  der  verhältnissmässige 
Arbeitsverlust 

r         /D    ^    .    d    TT    ,1  Rd,,l  E\         ., 
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Setzt  man   hierin,   um  zu  einem  Durchschnitts werth  für  ?; 
zu  gelangen,  gleichfalls  als  Mittelwerthe 


iM  =  0,l, 

1  =  0,2, 

§  =  0,3, 

i=o,u, 

d 

r'' 

=0,2, 

so 

ergibt  sich 

'' 

=  0,1(0,22 
=  0,1.0,50 

1  +  0,16  +  0,01+0,10) 
=  0,05  oder  5»,o . 

? 

§.  67.   Inanspruchnahme  und  Berechnung  der  Hauptdimensionen  der 

Stirnkurbel. 

Die  Kurbel  (der  rotirende  Arm  ca  =  E)  ist  in  allen  ihren 
Theilen  für  die  Maximalanstrengung  zu  berechnen,  mithin  auf 
den  Maximalwerth  der  resultirenden  Schubkraft  Fr . 

1.  Der  KurbeUapfen  ist  jedenfalls  zunächst  auf  Biegung 
in  Anspruch  genommen,  und  demnach  zu  berechnen  mit 


«.-1/^3^"  «a»<i-Fii<P, .) 

je  nachdem  -,-  oder  l  angenommen  werden  kann.    Doch  darf 

dabei  nicht  übersehen  werden,  dass  der  specifische  Druck 
zwischen  Kurbelzapfen  und  Lagerschale  im  Interesse  der  Er- 
haltung dieser  beiden  Theile  eine  gewisse  Grenze  nicht  über- 
schreiten darf.  Für  die  Bestimmung  dieses  Flächendruckes 
hat  man  die  Gleichung  3.  (§.  5  pag.  12) 

^-   ^^^'       2) 


Bei  der  Wahl  von  Je  muss   die  Thatsache  berücksichtigt 
werden,  dass  die  Belastung  des  Zapfens  keine  ruhige  constante, 
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sondern  eine  solche  mit  wechselnder  Intensität  und  wech- 
selnder Richtung,  oft  stossweise  wirkende  ist,  daher  man  einen 
geringeren  Werth  von  h  (nur  \q  desselben)  annimmt,  als 
früher  bei  ruhig  belasteten  Tragzapfen  (§.  5),  mithin  Z;  =  3,2, 
besonders  in  dem  Falle,  wenn  der  Werth  von  P^  nicht  von 
vornherein  zuverlässig  bestimmt  ist,  d.  h.  der  Einfluss  der 
Massenbeschleunigung  nicht  mitberücksichtigt  werden  kann. 
Bei  Aufstellung  von  allgemein  giltigen  einfachen  Formeln  für 
die  Berechnung  der  Kurbeldimensionen  ist  die  Berücksich- 
tigung dieser  Massenbeschleunigung  nicht  wohl  möglich,  daher 
schon  desshalb  die  Annahme  eines  kleineren  Werthes  von  h 
geboten  erscheint,  während  zugleich  anstatt  Fr  im  Folgenden 
allgemein    der    Maximaldruck  Pj    gesetzt  werden   soll.     Das 

Längenverhältniss  --j  wechselt  zwischen  den  Werthen  1  bis  1,5. 

Je  kürzer  Z,  desto  grösser  wird  der  Flächendruck  und  somit 
auch  die  Abnützung,  desto  günstiger  allerdings  aber  der 
Hebelarm  des  biegenden  Momentes  für  die  Kurbelwelle.  Man 
wird,  wenn  nicht  besondere  Verhältnisse  (wie  z.  B.  bei  der 
Locomotive  Rücksicht  auf  möglichste  Reduction  der  Maschinen- 
breite und  des  Gewichtes)  zur  Annahme  kurzer  Zapfen  zwingen, 

als  passenden  Mittelwerth  -r  =  1,4    annehmen  können ,   und 

erhält  dann  aus  Gleichung  1. 


^^VlTJ^^^^  ]/Pi  =  l,5|/p,, 3) 

und  den  Flächendruck 

i)  =  0,31 4) 

Bei    verschiedenen    Längenverhältnissen   -v    und  gleichem 
Werthe  k  ergeben  sich  folgende  zusammengehörige  Werthe 

-^=1,5         1,4        1,3        1,2        1,1         1,0 
i)=0,28      0,31       0,38      0,44      0,52      0,63. 

Der  Druck  zwischen  Zapfen  und  Lagerschale  beansprucht, 
so  lange    die    Bewegungsrichtung    die    gleiche   bleibt,    stets 
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Fig.  294. 


nur  eine  Hälfte  der  Zapfenoberfläche,   z.  B.  für  eine  links- 
laufende Maschine  (Fig.  294)  diejenige  Seite  derselben,  welche 

bei  aufwärts  gerichteter  Kurbel  der 
Triebstange  entgegensieht.  Von  der 
Schale  dagegen  sind  beide  Hälften 
beansprucht,  also  auch  beide  der 
Abnützung  unterworfen. 

Bezogen  auf  den  mittleren 
tangentialen  Druck  Tm.  bei  Voll- 
druckmaschinen mit  constanter 
Schubkraft  wäre  zu  setzen 


^Wr^ 


r«  =  0,64Pi, 


daher 
Pi=l,57T„„ 


sowie 


rf=l,5}/l,57T,„=l,9|/T, 5) 


ÄnmerJcung.    Bei  Expansionsmaschinen  würde   freilich  für 
Füllungen  e  =  0,3  bis  0,5  gemäss  pag.  360  zu  setzen  sein 


oder 


T,„  =  0,35  bis  0,48  Pi, 


Pi=2,9  bis  2,1  r„.. 


doch  kömmt  gerade  bei  diesen  wegen  des  Abgangs  von  Schub- 
kraft für  die  Massenbeschleunigung  beim  Beginne  des  Hubes 
Fl  nie  in  diesem  Betrage  für  den  Kurbelzapfen  zur  Geltung, 
daher  auch  für  solche  die  Formel 

.d=l,9Fl^ 

beibehalten  werden  kann.  Es  zeigen  auch  thatsächlich  die 
meisten  und  besten  der  in  den  letzten  Jahren  gefertigten 
Dampfmaschinen,  insbesondere  der  Ausstellungen  von  Wien, 
Paris,  Philadelphia  etc.,  Kurbelzapfen,  deren  Abmessungen 
durchschnittlich  dieser  Formel  entsprechen. 
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2;  Die  Kurbelwelle  ist  jedenfalls  auf  zusammengesetzte 
Festigkeit,  Biegung  und  Verdrehung  zu  berechnen.  Das  ver- 
drehende Moment  entsteht  durch  den  Tangentialdruck  T  gegen 
den  Kurbelzapfen,  das  biegende  dadurch,  dass  die  Richtung 
der  am  Kurbelzapfen  angreifenden  Schubkraft  nicht  durch  die 
Unterstützung  der  Kurbel  im  Kurbelwellenlager  geht. 

Das  mittlere  drehende  Moment  für  die  Welle  rechnet  sich 
mit 

n 

wobei  Tm  bei  Maschinen  mit  constanter  Schubkraft  =0,64Pi, 
bei  Expansionsmaschinen  für  e==0,2  bis  1,0  zu  setzen  ist 
=  0,26Pi  bis  0,64  Pi. 

Der  resultirende  Maximalzapfendruck  Pj  braucht  bei  der 
verdrehenden  Inanspruchnahme  der  Kurbelwelle  nicht  berück- 
sichtigt zu  w^erden,  da  derselbe  nur  in  den  Todlagen  oder  in 
deren  Nähe  auftritt,  und  in  diesen  Momenten  seine  tangential 
zum  Kurbelkreise  wirkende  Componente  nur  einen  ganz  kleinen 
Werth  hat;  beim  biegenden  Momente  dagegen  muss  jener 
Maximaldruck  berücksichtigt  und  daher  das  biegende  Moment 
gesetzt  werden 

il/6=Pia. 

Hiebei  ist  a  der  Abstand  des  Kurbelzapfenmittels  vom  Wellen- 
lagermittel,  im  Durchschnitt  zu  setzen 

a  =  0,8-R. 
Mithin  ergibt  sich  das  biegende  Moment 

il/,=0,8PiP, 
und  das  verdrehende 

Um  diese  beiden  Momente  combiniren  zu  können,  setzt 
man  Pj=  1,57  T,„  (was  für  Volldruckmaschinen  jedesmal  genau 
richtig  ist,  wenn  der  Einfluss  der  Maschinenbeschleunigung 
nicht  beachtet  wird),  und  erhält  dann 

Mc=Mo  + jMa  =  Ofi. 1,67  T^R+jT,nR  =  h^T,nB, 


Keller,  Constructiouslehre.  24 

Digitized  by 


Google 


370 

sowie  hieraus  den  Wellendurchmesser 


3 

3 


i)==|/^==l/^'^^-^==l,7fej? 6) 


während  nach  Gleichung  5. 

d=i,9yr„;. 

Aus  der  Combination  dieser  beiden  Gleichungen  folgt 

d-^'^l/j ') 

Dieses  Verhältniss  findet  sich  nahezu  constant  bei  allen 
neueren  Maschinen,  wodurch  die  Annahmen  betrefi's  Mb ,  M^i 
und  Pi  nachträglich  gerechtfertigt  erscheinen. 

3.  Der  Kurbelarm  ist  je  nach  seiner  Stellung  auf  ver- 
schiedene Weise  in  Anspruch  genommen.  Ist  er  in  den 
beiden  Todlagen  in  einer  Richtung  mit  der  Triebstange,  so 
ist  seine  Inanspruchnahme  eine  solche  auf  Biegung,  wobei  die 
Biegungsaxe  des  Armquerschnittes  in  dessen  normal  zur  Arm- 
mittellinie laufenden  Schwerpunktsaxe  liegt.  Ihre  Entfernung 
vom  Zapfenmittel  sei  =a,  dann  ist  zu  setzen 

Hierin  bezeichnet  h  die  Höhe  des  rechteckigen  Armquer- 
schnittes in  der  Richtung  der  Biegungsaxe,  h  dessen  Dicke, 
normal  zu  ä,  mithin  in  der  Richtung  der  Zapfenaxe,  gemessen. 
Es  folgt  daraus 

während  früher  für  den  Zapfen  galt  (Gleichung  1.) 

TT      tC 
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Aus  der  Combination  dieser  beiden  Gleichungen  ergibt  sich 
unter  Voraussetzung  gleicher  Spannungsintensitäten  k  =  ki 


V  IG  V  h    l- 


a 


Hierin  ist  im  Durchschnitt  zu  setzen  y  =  1 ,  mithin 


='.-n 


8) 


1  =  0,2 

0,3 

0,4 

0,5 

0,6 

0,7 

0,8 

0,9 

4  =  0,620 

0,707 

0,781 

0,842 

0,894 

0,941 

0,984 

1,023 

4-3..0 

2,36 

1,95 

1,68 

1,49 

1,34 

1,23 

1,14 

Es  ergeben  sich  hieraus  folgende   zusammengehörige  Werthe: 

1,0, 
1,06, 
1,06. 

Für  eine  zweite  Stellung,  in  welcher  Kurbelarm  und  Trieb- 
stange normal  zu  einander  stehen,  ist  die  Anstrengung  des 
Armes  gleichzeitig  eine  solche  auf  Biegung  und  Verdrehung, 
und  zwar  ist 

das  biegende  Moment 

Mi=Piai  («1  wechselnd  zwischen  0  und  22), 

und  das  verdrehende  Moment 

Ma=Fa  {a  hat  die  gleiche  Bedeutung  wie  eben  zuvor). 

Die  sonach  zu  erhaltenden  Kuibelarmdimensionen  sind  aber 
selten  stärker,  als  diejenigen,  welche  man  nach  den  im  fol- 
genden Paragraphen  gegebenen  Constructionsfegeln  erhält. 

Um  bei  Locomotivkurbeln  mit  Rücksicht  auf  den  knapp 
bemessenen  Raum  eine  möglichst  geringe  Maschinenbreite, 
also  auch  geringe  Armdicke  zu  erhalten,  findet  man  dort  sehr 
grosse  Armhöhen  und  bei  complet  eiförmigen  Kurbeln  Werthe 
his  h  =  ob  (Fig.  295). 

24. 
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Fig.  295. 


•!C---i  ---> 


Die  geringste  Armhöhe  erhalten  Kurbeln,  bei  welchen  Arm 

und  Zapfen   aus   einem    Stück   gebildet   sind,   nämlich  -^  =  1 

bis  li'4.  Bei  Gusseisenkiirbeln  werden  alle 
berechneten  Abmessungen  mit  Rücksicht 
auf  die  gegen  Schmiedeisen  höchstens  halb 
so  grosse  zulässige  Anstrengung  mindestens 
1 V4  mal  so  gross  genommen  als  für  Schmied- 
eisen. Auch  findet  sich  bei  gusseisernen 
Kurbeln  mit  Beibehaltung  der  normalen 
Stärken  eine  Verstärkung  der  Construction 
durch  schmiedeiserne  warm  aufgezogene 
Ringe.  Die  bei  jenem  Materiale  oft  ange- 
wendeten Kurbelscheiben  können  nicht 
wohl  berechnet  werden. 


§.  68.    Detailconstruction  der  Stirnkurbel. 

1.  Der   Kurhehapfen   ragt   in   seiner   (§.   67)   berechneten 
Stärke  aus  dem  Kurbelarm  frei  hervor  und  ist  mit  demselben 

entweder  ei}i  Stück  (Fig.  296)  oder 


Fifr.  296. 


'diie] 


besonders  daran  befestigt.  Im  letz- 
teren Falle  wird  er  mit  conischem 
i/^^'-sx'        Stiele  in  die   Zapfenhülse   einge- 

-y-ft 1- -/j^-l.A|.     lassen    und    in    derselben    durch 

nl^      : — .        I      /  Vi^  1        gjjj^  Schraubenmutter  oder  Kopf- 
schraube befestigt  (Fig.  297).  Bei 
der   geringen    Seitenneigung    des 
eingelassenen  Conus  (1  :  40)  ist  eine 
besondere   Sicjierung   gegen  Drehung  nicht  unbedingt  nöthig, 
dieselbe   kann   aber   dennoch   durch  einen  Längs-  oder  Quer- 

Fif?.  207. 


keil   oder  quer   durchgesteckten  Rundstift  von   einer  Stärke 
=  0,4  ds  =  0,16  {d  +  10™'")  bewirkt  werden. 
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Die  geringste  Hülsenstärke  beträgt 

bei  Schmiedeisen  d.  =0,4(^4"  10""'), 
bei  Gusseisen        dg  =  0,5  {d  -f  10""»), 

die  Hülsenlänge  bei  beiden  Materialien  ungefähr  l^l^d, 

2,  Die  Kurbelwelle  wird,  Avenn  sie  nicht  aus  einem  Stücke 
mit  dem  Arme  gebildet  ist,  mit  cylindrischer  Endform  in  die 
Wellenhülse  des  Kurbelarmes  eingepasst.     Der  Keil, 

von  einer  Breite  Jc^  =  0,7  J,  =  0,28  (D  +  10'»"^), 
und  einer  Dicke  l'^  =  0,4  J,  =  0,16  (D  +  10»»"»), 

Avelcher  zwischen  beide  Theile  eingeschlagen  wird,  soll  nur  als 
vorsorgliche  Sicherung  aufgefasst  werden,  und  ist  auch  bei 
geeigneter  guter  Herstellung  nahezu  überflüssig.  Es  ist  dies 
jederzeit  zu  erreichen,  wenn  die  Kurbelhülse  nach  massiger 
Erwärmung  oder  auch  in  kaltem  Zustande  mittelst  einer 
hydraulischen  oder  sonst  kräftigen  Presse  auf  die  um  ein 
Minimum  grösser  als  die  Hülsenbohrung 
*'*       *  j  gedrehte  Welle  an fgepresst  wird.  Beim  Ein- 

schlagen eines  kräftigen  Keiles  von  nor- 
malen Dimensionen  kann  sich  leicht  ein 
Ovalziehen  der  Wellenhülse  ergeben,  in 
Folge  dessen  die  nur  an  einem  Punkte 
(dem  Keil  gegenüber)  fest  an  der  Welle 
anliegende  Kurbelhülse  leicht  locker  wird 
(Fig.  298). 

Gerin'^ste  Hülsenstärke 


^n*^ 


bei  Schmiedeisen  ^.  =0,4(D-f  10"^"»), 
bei  Gusseisen         4,  =0,5(2)+ 10""»), 

Hülsenlänge  mindestens  =  D,  oft  bis  1 1/2  2^. 

Um  ein  Ovalziehen  der  Kurbelhülse  durch  den  Keil  un- 
möglich zu  machen,  wird  die  Dicke  des  Keiles  mitunter  viel 
geringer  genommen,  als  oben  angegeben  (^2  =  0,1  [2) -f  10"»"^]), 
so  dass  sich  derselbe  bei  gewaltsamem  Eintreiben  eher  biegen 
als  die  Hülse  oval  ziehen  würde. 

3.  Der  Kurbelarm  erhält  die  im  vorigen  Paragraphen  durch 
Rechnung  bestimmten  Abmessungen  zunächst  am  Zapfen ;  die 
weitere  Begrenzung  erfolgt  gegen  die  Wellenhülse  hin  sich 
verstärkend,  und  zwar        ♦ 
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in  der  Bichtung  von  h 

1  2 

um  beiderseits  ^^  R ,  mithin  auf  JT=  JiA-^r^R^ 
lo  '15 

in  der  Richtung  von  6 

um  einerseits    t-^-B,  mithin  auf  B  =  6  +  :r^iJ. 
lo  '15 


Fig.  299. 


Der  gusseiserne  Kurbelarm   wird   bei  rechteckigem  Quer- 
schnitt in  allen  Beziehungen  um  mindestens  ein  Viertel  stärker 
gemacht   als   derjenige  von   Schmiedeisen^ 
erhält  jedoch  oft  auch  andere  Querschnitts- 
formen, wie  T-  oder  U-formige. 

An  Stelle  des  gusseisernen  Kurbelarmes 
tritt  auch,  insbesondere  bei  sehr  schnell 
laufenden  Maschinen ,  die  Kurbelscheibe 
(Fig.  299),  durch  welche  die  bei  gewöhn- 
lichen Kurbeln  auftretende  Centrifugal- 
kraft  vermieden  wird,  und  welche  ausser- 
dem auch  noch  die  Anbringung  eines  Gegen- 
gewichtes G  ermöglicht,  durch  welches  die 
nachtheilige  Einwirkung  der  hin-  und  her- 
gehenden Triebmassen  auf  das  Maschinen- 
fundament beseitigt  oder  doch  verringert 
werden  kann. 

Kurbelzapfen-  und  Wellenhülse  erhalten 
bei   der   Kurbelscheibe    dieselben  Abmes- 
sungen wie  beim  gusseisernen  Kurbelarm ;   die  Scheibe  selbst 
und  die  umlaufende  Saumrippe  erhält  die  Stärke 


0,75d^=0,3(c?+10™'»),  rund  ~d, 

ö 


§.  69.   Hauptdimensionen  einer  nur  auf  Zug  beanspruchten 
Verbindungsstange. 

Die  Verbindungs-  oder  Schubstange,  auch  Triebstange,  ist 
bei  einigen  Kurbelgetrieben  (den  einfach  wirkenden)  auf  Zug» 
bei  andern  (doppelt  wirkenden)  ab wechslungs weise  auf  Zug 
und  auf  Druck  in  Anspruch  genommen. 
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Die  gezogene  Stange   berechnet  sich  nach    der    einfachen 
Gleichung 

wobei  J  der  Durchmesser  einer  runden  Stange, 
h   die  zulässige  Spannungsintensität, 
S  der  in  der  Stange  herrschende  Zug  ist. 

Insbesondere  kann  für  Schmiedeisen  gesetzt  werden  ä;  =  3,2 
und  ergibt  sich  somit 

^«  =  --•^  =  0,3975, 

^=0,63  y^; 1) 

und  erhält  die  Stange  durch  ihre  ganze  Länge  einerlei  Stärke. 
Bezogen  auf  den  Zapfen  der  zugehörigen  Kurbel,  für  welchen 
erhalten  war  (Gleichung  3.  §.  67) 

ergibt  sich,  wenn  S  =  P^  gesetzt  wird, 

d-  1,5  -"'*^ ^' 

Für  jede  andere  Querschnittsform  muss   die   Grösse    des 

Zl*  TT 

Querschnittes  derjenigen        '   der  runden  Stange  gleichgesetzt 

werden,  und  ergibt  sich  dann  insbesondere  für  eine  vierkantige 
Stange 

^-  =  6Ä  =  ^A«, 


=  yT-t. 3) 


A  _ 


also  für 
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h 
b 

A 
J 

b 


=  1,0 

1,5 

2,0 

2,5 

3,0 

3,5 

4,0 

=  0,886 

1,085 

1,253 

1,401    1,535 

1 

1,658 

1,772 

=  0,886 

0,725 

0,626 

0,560 

0,512 

0,474 

0,443 

4,5 

1,878 
0,417 


Erhalten  dagegen  Stangen  bedeutende  Längen,  so  kann  die 
Belastung  durch  ihr  Eigengewicht  nicht  mehr  imbcrücksichtigt 
bleiben,  indem  hiedurch  bei  horizontalen  Stangen  eine  Bean- 
spruchung auf  Biegung,  bei  verticalen  eine  bedeutende  Ver- 
grösserung  der  Beanspruchung  auf  Zug  entsteht.  Insbesondere 
sind  es  die  verticalen  Stangen  (Gestänge)  der  Wasserhaltungs- 
maschinen, welche  in  Folge  dieser  Mehrbelastung  oft  nicht 
mehr  mit  constantem  Querschnitte  ausgeführt  werden  können. 

Ueberhaupt  ergibt  sich  ein  Grenzwerth  für  die  mögliche 
Länge  L  einer  lediglich  durch  ihr  Eigengewicht  belasteten 
verticalen  Stange  von  constantem  Querschnitte  durch  die  Be- 
dingungsgleichung 


woraus 


.       Je 


^) 


Setzte  man  hierin  z.  B.  für  Schmiedeisen 

7j  =  4  Kgr.  per  □'•"", 

;.  =  0,000008  Kgr.  per  Cub» 


so  ergäbe  sich 


:  500" 


Für  die  Berechnung  einer  Stange  von  variabler  Stärke  hat 
man  sich  die  Länge  L  derselben  in  eine  Anzahl  •«  gleich  langer 
Theile  zerlegt  zu  denken.  Ist  die  Länge  eines  solchen  Theiles 

=:Z  =  — ,  sein  Querschnitt  =-Fx?   so  hat  derselbe  an  seinem 

oberen  Ende  um  den   Betrag   seines  Eigengewichtes  mehr  zu 
tragen,  als  an  seinem  unteren  Ende.    Ist  der  Querschnitt  des 
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unten  sich  anschliessenden  Stückes  F^—i ,  so  ist  der  von  dem- 
selben auszuhaltende  Zug 

Fig.  300.  =  P;,-l  =  JP^_i  Ic , 

während  für  das  obere  Stück  gilt 
Es  muss  aber  auch  sein 


daher 


-F. 


F^-,h 


k-l 


y 


5) 


So   würde   für   den   untersten   Querschnitt    des    untersten 
Stückes,  welcher  nur  die  äussere  Belastung  zu  tragen  hat, 

TP  -^ 

für  das  erste      Stück    F^  =  ,   ^  \    =...==-—. -— 

Je  —  ly  k    Je  —  ly 


>     zweite 


j,  _  F,k   _        _P(    k     Y 
^~  k-ly~ k  \k-ly)  ' 


letzte 


F  = 

■*-  n  


F„^i  Je 


Jc  —  l: 


(Je     \'*      /       ?y\~" 
— — — -I  =(l — j:\ 

in  eine  Reihe,  so  ergibt  sich 


^"--^('+4+^^^©"+-l- 


6) 


Setzt   man   hierin   nun   Z=      ,  und  nimmt  n  =  co  an,    so 

n 

dass  die  Querschnitte  allmälig  in  einander  übergehen,  so  ergibt 

sich  für  den  obersten 
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oder 

Fn=-^e  ' 7) 

Es  müssen  selbstverständlich  alle  vorkommenden  Grössen 
Fu^  i ,  L  und  y  auf  die  gleiche  Maasseinheit  bezogen  sein. 

Als  Material  für  solche  längere  Gestänge  findet  sich  zumeist 
Holz  und  Schraiedeisen,  ersteres  mit  rechteckiger,  letzteres 
mit  rechteckiger,  Kreuz-,  Doppelt-T-,  Kasten-  und  Röhrenform. 


§.  70.   Hauptdimensionen  einer  wechselweise  auf  Zug  und  Drucl( 
in  Anspruch  genommenen  Stange. 

Ist  die  Stange  verhältnissmässig  kurz,  so  genügt  für  deren 
Berechnung  die  Gleichung  (§.  69) 


J^7. 


-Jc  =  S, 1) 


und  erhält  die  Stange  durch  ihre  ganze  Länge  constante  Stärke. 
Auch  gilt  hier  für  die  Verwandlung  eines  runden  in  einen 
gleichwerthigen  rechteckigen  Querschnitt  (Gleichung  3.   §.  69) 

und  die  demnach  entwickelte  Tabelle. 

Ist  aber  die  auf  Zug  und  Druck  abwechslungsweise  in 
Anspruch  genommene  Stange  sehr  lang,  so  muss  bei  der  Be- 
rechnung auf  die  in  Folge  der  grossen  Länge  der  Stange  ein- 
tretende Tendenz  der  Ausbiegung  (Knickung)  und  ausserdem 
bei  horizontal  laufenden  Stangen,  sowie  auch  bei  schnelllaufenden 
verticalen  Stangen  auf  eine  eigenthümliche  Biegungsinanspruch- 
nähme  Rücksicht  genommen  werden. 

Die  auf  Knickung  beanspruchte  Stange  betrachtet  man  als 
an  ihren  beiden  Enden  frei  beweglich  unterstützt,  und  benützt 
meistens  die  Gleichung 
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«.P=^. 3> 

wobei  P  den  in  der  Stange  der  Länge  nach  wirkenden  Druck 
(bei  variablem  Drucke  dessen  Maxim alwerth   Pj 
[§.  65  pag.  360]  zu  setzen), 
s    den  Sicherheitsgrad, 
E  den  Elasticitätsmodul, 
J   das  Trägheitsmoment  der  Querschnittsform, 
L  die  Länge  der  Stange  bezeichnet, 
während   für  eine  lediglich   auf  Zerdrücken  in  Anspruch  ge- 
nommene Stange   der  nöthige  Querschnitt  l^o  zu  bestimmen 
wäre  durch 

SoP=F^K, 4> 

unter  K  den  Bruchcoefficienten  und  unter 
So    einen  Sicherheitsgrad  verstanden. 

Jedenfalls  kann  für  irgend  eine  Querschnittsform  gesetzt  werden 

(a  äussere  Weite  des  Querschnitts  in  der  Ausknickungsrichtung),, 
mithin 

^P=       L2       ^ ^) 

und  folgt  nun  das  Verhältniss  der  Querschnitte  einer  auf  Zer-^ 
knickung  und  einer  auf  Zerdrücken  in  Anspruch  genommenen 
Stange  durch  die  Gleichung 

Fo'^  So'E  \aj ""^ 

Für  gleiche  Sicherheitsgrade   s  =  So   ergäbe  sich  mit  den 
für  Schmiedeisen  giltigen  Werthen  K=Sb  und  JS=  20000 

F=Fo.OfiOOnb^~y=mFo, 7> 

wobei  m  ein  Coefficient  ist,  welcher  von  dem  Verhältniss  der 
Länge  zur  kleinsten  Querschnittsweite  a  der  Stange  abhängig 
ist,  aber  in  denjenigen  Grenzen,  innerhalb  welcher  Schub- 
stangen auszuführen  sind,  nicht  grösser  als  1,8  wird. 
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Bei  rasch  laufenden  Stangen  tritt  aber  hiezu  noch  diejenige 
Biegungsanstrengung,  welche  durch  die  Trägheit  der  in  Be- 
wegung befindlichen  Stange  veranlasst  ist.  Denkt  man  sich 
das  eine  Ende  det  Stange  mit  dem  Kurbelzapfen  rotirend,  das 
andere  Ende  ruhend,  so  wird  die  durch  die  Trägheit  entstehende 
Transversalbelastung  den  grössten  Werth  am  Kurbelende  er- 
halten und  =0  sein  am  geradlinig  geführten  (in  dieser  Hin- 
sicht ruhenden)  Ende.  Hiedurch  ergibt  sich  ein  in  der  Ebene 
der  Schwingung  herrschendes  biegendes  Moment,  dessen  Maxi- 
mal werth  in  einer  Entfernung  =-^L  bis  0,4  i  vom  rotirenden 

o 

Ende  durchschnittlich  zu  setzen  ist  Mu  =-^QL  *),  wobei  Q  die 

o 

gesammte  Transversalbelastung  der  Stange  ist,  und  zwar 

G  Bn'- 


Q  = 


(J    180 


Anmerkung,  Für  Stangen  zur  Verbindung  zweier  gleich 
langer  Kurbeln  (Kuppelstangen)  ist  der  Maximalwerth  des 
biegenden  Momentes  ebenfalls  nach  der  Formel  zu  bestimmen 

•die  Stelle  der  grössten  Anstrengung  aber  befindet  sich  in  der 
Mitte  der  Länge,  und  für  Q'  ist  zu  setzen 

^         ^       g      90 

Eine  derartige  Stange  von  einem  Querschnitte  Fi  erleidet 
somit   eine   Partialanstrengung   durch   den    der    Länge    nach 

P 

wirkenden  Druck  ki  =  -^  und  eine  Partialanstrengung  durch 

Biegung  7^2  =  ttf-,   und   mithin   bei   einer  Sicherheit   5^    eine 
'Totalanstrengung 


*)  lieber  genauere  Bestimmung  dieser  Werthe  siehe  meinen  Aufsatz: 
-Zeitschrift  des  Vereines  deutscher  Ingenieure  Band  XXI. 
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T.  Ml.  -^  ~  ^  M^»  -^  (^J^  ^'■\ 

^1  +  ^2  -  -  ~  jpf- + -j|r  -  jr  \^l  +  p-y; , 

wobei  W=Fib  gesetzt  wurde.  Es  zeigt  sich  mithin,  dass 
der  Querschnitt,  welcher  für  die  Stange  unter  dieser  Bedingung 
resultirt,  nämlich 

in  Vergleich  gesetzt  werden  kann  zu  dem  einfach  auf  Druck 
(Gleichung  4.)  oder  dem  auf  Zerknickung  (Gleichung  7.)  ge- 
rechneten, indem  man  setzt  ^ 

F,^nF„^lF,., 8) 

wobei  der  Coefficient  -  -  erfahrungsgemäss   nie   grösser   als    1 

wird,  wenn  für  alle  drei  Arten  der  Berechnung  der  gleiche 
Sicherheitscoefficient  genommen  wird. 

Man  darf  wohl  hieraus  schliessen,  dass  es  genügen  möge, 
die  Querschnitte  verhältnissmässig  langer  Stangen  auf  Zer- 
knickung zu  berechnen,  wenn  man  hiebei  den  Sicherheitsgrad 
so  bestimmt,  dass  derselbe  für  grosse  Geschwindigkeiten  behufs 
ßeduction  des  Stangengewichtes  und  somit  der  biegenden 
Inanspruchnahme  (gleichzeitig  auch,  um  für  grosse  Geschwin- 
digkeiten bei  Volldruckmaschinen  den  Maximaldruck  auf  den 
Kurbelzapfen  zu  reduciren)  geringer  angenommen  wird,  als 
für  langsam  laufende  Maschinen.  Eine  ganz  passende  Relation 
gibt  die  Gleichung 

_40 

wobei  V  in  Metern  der  mittlere  Werth  der  Geschwindigkeit 
des  geradlinig  geführten  Stangenendes,  bei  Dampfmaschinen 
die  mittlere  Kolbengeschwindigkeit  ist.    Es  wird  somit  für 


F=0,5 

1,0 

1,5 

2,0 

2,5 

3,0 

3,'5 

4,0, 

s=80 

40 

27 

20 

16 

13 

11 

10, 

und  rechnet  sich  nun  die  Stange  auf  folgende  Weise  für  runden 
Querschnitt : 
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i» 


X«    64 


64  sFL^ 
"^  ~'j^   20000  ' 


z/=  0,1009  VäPX«. 


9) 


Vergleicht  man  diese  Stärke  mit  derjenigen  eines  für  den 
gleichen  Druck  P  berechneten  Kurbelzapfens,  wofür  die  Formel 
aufgestellt  war 


oder 


ttK    d 


d*  =  — --Pd« 


so  wird  mit  i  =  3,2 

\d)   ""16  ■  ;Tä  20000  *    Z  Vd/  ' 
und  hieraus 


d' 


=  0,09^4  VV 


10) 


Aus  Gleichungen  9.  und  10.  entwickeln  sich  für  verschiedene 
Sicherheitsgrade  folgende  zusammengehörige  Werthe 


5=    10 

z/  =  0,178 

4=1'  ^=«'i'^<^ 

i=l,4;|=,0,144 


15 
0,199 

0,177 

0,159 


20 
0,213 

0,190 

0,175 


30 
0,236 

0,210 

0,190 


40 
0,253 

0,220 

0,203 


50 
0,269 

0,239 

0,215 


60 


0,281  .  yPL\ 

0,250.  ]/§, 

0,230.  ]/§. 


Für  mittlere  Verhältnisse  bei  t^  =  20  kann  hieraus  gefolgert 
werden,   dass   der   Durchmesser  der  auf   Zerknickung  bean- 
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spruchten  Stange  circa  2  mal  so  stark  als  derjenige  der  ge- 
zogenen Stange  (Gleichung  2.  pag.  375)  gemacht  werden  muss. 
Diese  Stärke  J  gilt  freilich  nur  für  die  Mitte  bezw.  die 
Stelle  der  stärksten  Inanspruchnahme.  Gegen  die  Enden  hin 
nimmt  die  Inanspruchnahme  auf  Zerknickung  ab,  und  wird  an 
den  Enden  selbst  =0.  Dagegen  sind  die  Enden  auf  einfach 
rückwirkende  Festigkeit  beansprucht,  und  demnach  ihre  Stärke 
nach  Gleichung  1.  (pag.  375)  zu  berechnen.  »Die  so  erhaltenen 
Abmessungen  werden  aber  meistens  für  eine  gute  constructive 
Durchführung  der  Stangen  nicht  wohl  passend,  da  in  dieser 
Beziehung  zumeist  maassgebend  sein  soll,  dass  die  Stangen 
sich  den  an  ihren  Enden  angebrachten  Lagerköpfen  gut  an- 
schmiegen. Passende  Formen  erhält  man,  wenn  man  die  End- 
durchmesser z/i   bestimmt  nach  der  Formel 

^-  =  0,4  +  7,5^, 
mithin  für 

4=  14        16         18        20        22        24        26 
A  =  o,93     0,87     0,82     0,77     0,74     0,71      0,69. 

Die  Verbindung  der  Endstärken  mit  der  mittleren  Stärke 
kann  nach  einer  geraden  oder  schwach  gekrümmten  Linie 
geschehen. 

Bei  Kurbelgetrieben  von  rasch  laufenden  Maschinen  wendet 
man,  um  der  Durchbiegung  durch  die  Massenträgheit  besser 
entgegenzuwirken,  rechteckige  oder  doppelt- T-förmige  Quer- 
schnitte der  Stangen  an,  deren  grössere  (Höhen-)  Dimension 
man  in  die  Richtung  dieser  Durchbiegung  legt,  nimmt  aber 
bei  der  Berechnung  derselben  auf  die  Durchbiegung  keine 
Rücksicht,  sondern  lediglich  auf  die  Inanspruchnahme  auf  Zer- 
knickung.   Aus  der  Gleichung 

folgt,  dass,  wenn  Stangen  gleiche  Sicherheit  bieten  gegen  Zer- 
knicken,  die  Trägheitsmomente  J  gleich  gross  sind  für  ihre 
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Querschnitte  an  der  Stelle  ihrer  Maximalanstrengung.    Mithin 
ist  zu  setzen  für  rechteckigen  und  runden  Querschnitt 


oder 


eZn  ==  e7"o  , 


12 ''^'  =  Ä^*' 


wobei  b  die  in  der  Richtung  der  Ausknickung  liegende  kleinere 
Dimension  des  Querschnittes  ist,  woraus 


b 
J 


1/3;t1/6  b 

=  1/  yp    1/  -y-,  wenn  y^  angenommen  ist, 

3  3  ' 

J~  IQ  '  \b/   ' 


h 
h 


....11) 


Es  entwickeln  sich  daraus  folgende  zusammengehörige  Werthe 
b 


h 
b 
J 


=  0,3        0,4        0,5        0;6        0,7        0,8        0,9        1,0, 
=  0,65      0,70      0,74      0,77      0,80      0,83      0,85      0,88, 


-^=2,16       1,74       1,47       1,29      1,15      1,03      0,95      0,88. 

Auch   hier   sind   die  berechneten   Abmessungen   diejenigen 
der  Mitte  oder  der  in  -^i  bis  0,4  i   vom   Kurbelzapfen   ab- 

ö 

liegenden  Stelle  der  stärksten  Inanspruchnahme.  Gegen  die 
Enden  erfolgt  auch  bei  der  rechteckigen  Stange  eine  Ver- 
jüngung, und  zwar  meistens  nur  der  Höhe,  da  die  Breite  mit 
Rücksicht  auf  leichtere  Herstellung  und  Bearbeitung  zumeist 
constant  durchgeführt  wird. 

Für  die  Begrenzung  des  Höhenprofiles,  d.  h.  für  Bestimmung 
der  Endhöhen  ä^,  kann  man  die  Gleichung  benützen 

^1  =  0,7  +  2», 
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oder  die  Tabelle 
L 


h 

h 
h 


=  16  18  20  22  26  28  32, 

=  0,82       0,81       0,80       0,79       0,78       0,77       0,76. 


'Wird  bei  Schubstangen  das  Kreuzkopfende  mit  der  Höhe 
hl  ,  die  übrige  Begrenzung  geradlinig  durchgeführt,  so  ergibt 
sich  am  Kui-belzapfenende  eine  Höhe  >Ä  (Fig.  301). 

Fig.  301. 


Kuppelstangen  erhalten  die  Verjüngung  auf  h^  beider- 
seits. Diese  Stangen  gewähren  wegen  des  zweimal  so  grossen 
Werthes  des  biegenden  Momentes  (siehe  pag.  380  Anmerkung) 
geringere  Sicherheit  als  Schubstangen.  Doch  ist  gerade  betreifs 
jener  möglichste  Reduction  des  Gewichtes  geboten. 

Für  Stangen  von  doppelt-T-förmigem  Quer- 
Fig.  302.         schnitte  (Fig.  302)  folgt  die  Bedingung  für  die 
it-  -S  -  ->,  gleiche  Zerknickungsfestigkeit  eines  solchen  und 

eines  rechteckigen  aus  der  Gleichung 


oder 


Jl  =  eTg , 


l^[ßHH-2y)  +  2rB^]  =  lhb^ 


12 

Vorausgesetzt  ist  dabei,  dass  die  Ausknickung  in  der  Richtung 
von  B  oder  b  erfolge.  Nimmt  man  die  Höhe  h  des  vorher 
berechneten  rechteckigen  und  diejenige  H  des  nun  zu  bestim- 
menden doppelt-T-fbrmigen  Querschnittes  gleich  an,  so  folgt 

B 1 

~b 


m-'^}+'-ä 


KtUer,  Constructionslehre. 


25 
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Der  erste  Summand  hat  nur  ganz  geringen  Einfluss  auf  das 
Resultat  der  Gleichung,  daher  man  einfach  setzen. kann 


?=yi- ». 

Es  entwickelt  sich  daraus  folgende  Tabelle: 

0,14        0,16        0,18        0,20        0,22        0,24, 
1,53        1,46        1,40        1,36        1,32        1,28. 


^=0,12 
f=l,61 


Der  Steg  (/9),  welcher  in  Bezug  auf  seitliche  Ausknickung 
nur  ganz  geringen  Werth  hat,  jedoch  in  Bezug  auf  die  Durch- 
biegung durch  Einwirkung  der  bewegten  Massen  grösseren 
Widerstand  bietet,  kann  bestimmt  werden  durch 

J=0,2  bis  0,25. 

Gegen  die  Enden  hin,  wo  die  Inanspruchnahme  auf  Zer- 
knickung  verschwindet,  dagegen  eine  solche  auf  einfachen 
Druck  auftritt,  kann  die  Abnahme  der  Höhe  gerade  so  erfolgen, 
wie  bei  der  rechteckigen  Stange,  so  dass  also  das  ganze  Höhen- 
profil der  letzteren  auch  für  die  Stange  von  Doppelt-T-Quer- 
schnitt  beibehalten  werden  kann ;  aber  jedenfalls  muss  Sorge 
getroffen  werden,  dass  die  Dicke  y  der  Flansche  nicht  kleiner 
als  10™"»  werde. 

Wird  die  innere  Höhlung  durch  parallele  Flächen  begrenzt 
(Fig.  303  unten) ,  so  kann  die  Dicke  y  an  einer  Stelle  oft  zu 

Fig.  303. 


bedeutend  und  an  einer  andern  zu  gering  werden,  daher  man 
zweckmässig  in  diesem  Falle  auch  die  innere  Höhlung  mit 
variabler  Höhe  bildet  (Fig.  303  oben). 
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Die  Breite  B  muss  gegen  die  Enden  hin  so  viel  abnehmen, 
dass  die  Stange  sich  dem  Lagerkopf,   dessen   Breite  meistens 
gegeben  ist,   gut   anschliesst.    Der   Steg  aber 
behält  stets  gleiche  Stärke  ß, 

Stangen  von  kreuzförmigem  Querschnitte 
(Fig.  304)  kommen  zumeist  nur  bei  Gusseisen 
vor,  und  zwar,  wenn  dieselben  vertical  laufen; 
ausnahmsweise  findet  man  solche  auch  bei 
Schmiedeisen.    Hier  ist  zu  setzen 


oder 


woraus 


J^  =  Jo^ 


^{hM  +  Jhbi-bi}  =  -^j^, 


1 


64     6i    ,   (h^ 


13) 


Bei  Vergleich  eines  kreuzförmigen  mit  einem  rechteckigen 
Querschnitte  ergibt  sich 


e7"-f-  =  eTg  , 


oder 


^[hhl+JHbl-bi]  =  ^bh», 


wobei  die  Richtung  der  Ausknickung  in  die  Rechteckhöhe  h 
falle.  Wird  für  beide  Querschnittsformen  gleiche  Höhe  ange- 
nommen, d.  h. 


so  wird 


Ä  =  *i, 


&i 


'+(^)-G:)' 


14) 


25. 
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Aus  Gleichung  13. 

und  14. 

entwickelt  sich  folgende  Tabelle 

^=».'^ 

0,13 

0,14 

0,15 

0,16, 

|_i,« 

1,45 

1,43 

1,40 

1,38, 

^..0,,8 

0,19 

0,20 

0,21 

0,22, 

^  =  0,987 

0,985 

0,983 

0,981 

0,979 . 

Aus  der  letzten  Horizontalreihe  ergibt  sich,  dass  die  zur 
Ausbiegungsrichtung  senkrechte  Krenzrippe  beinahe  keinen 
Einfiuss  auf  die  Knickfestigkeit  der  Stange  hat,  wie  bei  dem 
Doppelt-T-Querschnitt  der  verticale  Steg. 

Nahezu  constant  sich  findende  Mittelwerthe  für  gusseiserne 
kreuzförmige  Stangen  sind: 


h     1 

hl       10 

6,        1 

Ai~7' 

J~  7' 

z/  ~  "5  • 

Da  hierin  aber  J  für  Gusseisen  zu  berechnen  ist,  so  muss  auf 
den  zugehörigen  Werth  von  -£=10000  Rücksicht  genommen 
und  J  daher  1^5  nial  so  stark  werden  als  für  Schmiedeisen, 
mithin  aus  Gleichungen  9.  und  10. 


4 

z/=0,12K5PL^ 

und                                                    4 

15> 

i-O^/sml 

•*■-'/ 

Hierin  ist  für  Gusseisenstangen  zu  setzen 

5  =  40,            ■^=1''^' 

daher 

^=0,3KPZS 
und 

16) 

Die 
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Die  Verjüngung  in  der  Höhe  beträgt  gegen  die  Enden  hin 
0,7  der  mittleren  Höhe  h^  ,  die  Breite  hi  der  Kreuzrippen 
bleibt  constant.  Die  einspringenden  Ecken  sind  stets  abge- 
rundet mit  einem  Krümmungshalbmesser  =  circa  0,4  Ä. 

Bei  sehr  grossen  Längen  finden  sich  auch  Stangen,  welche, 
wie  die  Pumpengestänge  der  Bergwerke,  aus  Blechen  und 
Winkeleisen  von  kastenförmigem  oder  kreuzförmigem  Quer- 
schnitte hergestellt  sind. 

§.71.   Detailconstruction  der  TriebstangenkSpfe. 

Die  Art  der  constructiven  Ausführung  der  Triebstangen- 
lagerköpfe  ist  wesentlich  bedingt  durch  die  Rücksicht  auf 
möglichste  Vermeidung  der  Abnützung,  auf  ßeparaturfähigkeit, 
sowie  auf  rasche  Bedienung  und  Nachhilfe.  Für  die  Dimensions- 
bestimmung der  hauptsächlichsten  Theile  der  Lagerköpfe  sind 
vor  Allem  die  Festigkeitsverhältnisse  maassgebend,  doch  sind 
die  Dimensionen,  die  sich  in  Ausführungen  vorfinden,  zumeist 
stärker,  als  sie  mit  Rücksicht  auf  die  einwirkenden  Belastungen 
bei  Anrechnung  üblicher  Festigkeitscoefficienten  resultiren 
würden. 

Als  Hauptgrundsatz  ist  festzuhalten,  dass  rasche  Quer- 
schnitts- und  Formenänderungen  möglichst  zu  vermeiden  sind, 
und  dass,  wo  dies  nicht  völlig  möglich  ist,  die  üebergänge 
unter  Vermeidung  aller  scharfeinspringenden  Winkel  und  mit 
Anwendung  möglichst  gestreckter  Abrundungen  durchgeführt 
werden  sollen.  Jede  rasche  Querschnitts-  und  Formänderung 
bezeichnet  eine  bei  plötzlichen  Stössen  und  Erschütterungen 
besonders  gefährdete  Stelle. 

Erfahrungsgemäss  genügt  eine  Minimalstärke  für  das  Ge- 
häuse (Rahmen)  schmiedeiserner  Lagerköpfe 

a  =  0,22(^+10™"»), 1) 

bezogen  auf  die  Stärke  d  des  Kurbelzapfens.  Dieses  Maass  wird 
an  denjenigen  Stellen,  an  welchen  Querschnittsverschwächungen 
durch  Keil-  oder  Schraubenlöcher  vorkommen,  sowie  in  den 
Richtungen,  nach  welchen  hauptsächlich  der  Stangendruck 
wirkt,  auf  I1/2  «  =  0,33(d+ 10"»'")  verstärkt. 

Die  Minimalstärke  der  Schale  wird  (wie  für  Stehlager) 
bestimmt  durch 

e  =  4"'»»-f  0,06(?, 2) 
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Fig.  305. 


aber  ebenfalls  nach  den  Richtungen  des  Stangendruckes  auf 
mindestens  1 V2  ^  ?  oft  sogar  aus  constructiven  Rücksichten  auf 
2e  bis  3e  verstärkt. 

Die  einfachsten  Formen  von  Triebstangen- 
köpfen sind  diejenigen  von  Fig.  305;  die- 
selben entsprechen  den  einfachsten  Formen 
von  Stehlagern  (Fig.  20  pag.  31),  bei  welchen 
weder  durch  Zweitheiligkeit,  noch  überhaupt 
durch  ein  Lagerfutter  einer  etwa  entstehenden 
Abnützung  Rechnung  getragen  wird.  Durch 
Anbringung  einer  Büchse  von  gehärtetem 
Stahl  wird  diese  einfachste  Form  derart  ver- 
bessert, dass  sie  sogar  bei  Locomotiv-Trieb- 
stangen  sich  bewährt  hat. 
Sollen  aber  mit  Rücksicht  auf  Nachhilfe  die  Schalen  zwei- 
theilig gemacht  und  dieselben  demnach  mit  Keil-  oder  Schrauben- 
stellung versehen  werden,  so  erhalten  die  Lager  aiidere  Formen^ 
und  finden  sich  hiebei  insbesondere  drei  Arten  von  Lager- 
gehäusen : 

1.  geschlossene  eintheilige, 

2.  geschlossene  mehrtheilige, 

3.  offene  Lagergehäuse. 

Ad  1.  Die  geschlossenen,  vollkommen  aus  einem  Stück  her- 
gestellten Lagerköpfe  sind  leicht  in  den  einfachsten  Formen 
zu  bilden  und  insbesondere  können  dieselben  dem  oben  aus- 
gesprochenen Grundsatze  am  vollkommensten  genügen,  wonach 
alle  raschen  Querschnitts-  und  Formänderungen  vermieden 
werden  sollen.  Unter  diesen  Constructionen  steht  oben  an  die  in 
Fig.  305  gezeichnete,  andere  Beispiele  zeigen  die  Fig.  306. 

Fig.  306. 
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Zum  Nachstellen  der  (in  diesen  Figuren  nicht  mit  eingezeich- 
neten) Schalen  werden  in  der  Regel  Stellkeile  benützt. 

Ad  2.  Bei  den  geschlossenen  mehrtheiligen  Lagerköpfen 
sind  die  einzelnen  Bestandtheile  derart  fest  mit  einander  ver- 
bunden, dass  die  Verbindung  nicht  zum  Zweck  des  Nachstellens 
der  Schalen  zu  lösen  oder  zu  verstellen  ist.  Diese  Lagergehäuse 
bestehen  in  der  festen  Verbindung  einer  Deckel-  oder  Schluss- 
platte mit  den  Gehäuse- Seitenrahmen,  und  folgt  schon  daraus, 
dass  dieselben  der  Bedingung  der  möglichsten  Constanz  der 
Querschnitte  und  Formen  nicht  in  demselben  Maasse  genügen 
können,  wie  es  bei  den  vollkommen  eintheiligen  geschlossenen 
Köpfen  der  Fall  ist.  Fig.  307  a.  bis  d.  zeigen  derartige  Con- 
structionen  mit  Weglassung  aller  Schalen  und  Stellvorrich- 
tungen. 

Fig.  307. 
a.  b.  c.  d. 


Bei  Fig.  307  a.  ist  das  Verschlussstück  von  rechteckigem 
Querschnitt  in  einem  Falz  gelagert  und  durch  eine  Schraube 
oder  ein  umgelegtes  Band  gesichert. 

Fig.  307  b.  ist  ähnlich  dem  vorhergehenden ;  zur  Entlastung 
der  Verbindungsschraube  ist  das  Verschlussstück  mit  Schwalben- 
schwanzform in  den  Gehäuserahmen  eingelassen,  oder  zwischen 
diese  beiden  eine  Keilbeilage  eingelassen. 

Fig.  307  c.  Das  Verschlussstück  ist  gebildet  wie  die  Lager- 
deckelplatte eines  gewöhnlichen  Stehlagers,  dessen  Gehäuse 
einer  vierkantigen  Schale  angepasst  ist.  Um  die  Schrauben 
gegen  transversale  Inanspruchnahme  zu  schützen,  greift  der 
Deckel  beiderseits  über  die  Gehäuserahmen  über. 

Fig.  307  d.  Das  Verschlussstück  ist  mit  den  Seiten  des 
Lagerrahmens  aus  einem  Stück  gebildet  und  gegen  das  den 
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Lagerfuss  bildende  Stangenende  durch  einen  Schwalbenschwanz - 
förmigen  oder  rechteckigen  Querkeil  und  Schrauben  verbunden. 

Jedenfalls  zeigen  die  Uebergangsstellen  zwischen  den  Lager- 
seitenrahmen und  dem  Verschlussstück  die  schwächsten  Stellen 
der  Constructionen. 

Ad  3.  Bei  den  complet  offenen  Lagerköpfen  ist  die  Stel- 
lung des  Verschlussstückes  für  das  Lagergehäuse  mit  der  Nach- 
stellung der  Schalentheile  veränderlich,  das  Verschlussstück 
selbst  mithin  als  Stellvorrichtung  benützt;  seine  Bewegung 
behufs  Nachstellung  der  Schale  erhält  es  durch  Keile  oder 
Schrauben.  Die  Fig.  308  a.  bis  d.  zeigen  einzelne  Typen  von 
solchen  offenen  Lagerköpfen,  aber  ebenfalls  mit  Weglassung 
der  Schalen. 

Fig.  308. 
o.  b,  c.  d. 


■flTh 


iiMr 


^11 -ji 


^TT 


Fig.  308  a.  zeigt  die  vollkommenste  Nachbildung  der  Steh- 
lagerform mit  runder  oder  vierkantiger  Lagerschale. 

Fig.  308  b.  Hier  fehlen  die  Seiten  der  Lagergehäuse  gänzlich, 
und  ist  die  Lagerschale  von  vierkantiger  Grundform  zwischen 
die  ebene  Deckelplatte  und  das  den  Lagerfuss  bildende  Stangen- 
ende eingeschlossen;  es  kann  dabei  (rechte  Hälfte  der  Figur) 
der  Lagerdeckel  auch  vollständig  fehlen. 

Bei  diesen  beiden  Formen  (Fig.  308  a.  und  b.)  gilt  es  vor 
Allem,  die  Flanschen  möglichst  kurz  zu  machen  und  zu  diesem 
Zwecke  die  beiden  Verbindungsschrauben  möglichst  nahe  zu- 
sammen zu  setzen.  Die  schwächsten  Theile  der  Construction 
sind  die  Schrauben.  Wollte  man  diese  auf  gleiche  Sicherheit 
rechnen,  wie  die  übrigen  Theile  der  Lagergehäuse,  so  würde 
man  unverhältnissmässig  starke  Durchmesser  derselben  erhalten, 
zumal  gerade  die  Schraubenbolzen  in  ihrem  Gewindetheile  mit 
den  dort  auftretenden   scharfen   einspringenden  Winkeln   dem 
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Constructionsprincip  der  möglichsten  Constanz  der  Querschnitte 
vollständig  zuwider  sind. 

Ist  der  Querschnitt  des  Lagergehäuses  =a.b  und  der  Quer- 

schnitt  des  Gewindegrundes  der  Schraube  =  -^j~?  ^^  wäre  unter 
der  Bedingung  gleicher  Sicherheit  zu  setzen  für  gleiches  Material 


woraus 


(?,«  = 


'a,b. 


Soll  nun  die  Schraubenmutter 
Platz  haben,  so  muss  h  mindestens 
=  3fl[f  sein,  daher 

12 
di  =  —  a  =  3,8  a , 

TT 

während  in  Wirklichkeit  sog^r  der 
äussere  Bolzendurchmesser  d,^  nicht 
grösser  als  1,5  a  gemacht  wird. 

Da  der  ganze  Zusammenhang 
der  Theile  des  Kurbelgetriebes  von 
der  unveränderlichen  Lage  der 
Schraubenmuttern  abhängt,  so  ist 
eine  Sicherung  derselben  durch  Gegenmuttern  oder  eine  Vor- 
richtung wie  Fig.  309  anzubringen. 

Bei  Fig.  308  c.  sind  Lagerdeckel  und  Seitenrahmen  des 
Lagergehäuses  ein  Ganzes,  der  Lagerfuss  dagegen  aus  dem 
vierkantigen  Ende  der  Triebstange  gebildet ;  die  beiden  Theile 
sind  verbunden  durch  einen  Keil,  durch  dessen  Anzug  die  ein- 
geschlossenen Lagerschalen  nachgezogen  werden. 

An  Fig.  308  d.  fällt  jede  Deckelconstruction  weg,  und  tritt 
an  dessen  Stelle  nur  ein  Keil,  welcher  direct  auf  die  Lager- 
schale einwirkt  oder  indirect  durch  ein  das  Lagergehäuse  um- 
gebendes Band.  Die  (bei  Fig.  308  d.  rechte  Hälfte)  einge- 
zeichnete Keilbeilage  greift  derart  in  die  Seitenrahmen  ein, 
dass  der  Lagerkopf  in  Folge  dessen  als  geschlossener  mehr- 
theiliger  betrachtet  werden  könnte. 
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Was  die  Stellung  der  Lagerschalen  betrifft,  so  wirken  die 
hieher  gehörigen  Anordnungen  entweder  auf  Verlängerung 
oder  Verkürzung  der  Stange,  je  nachdem  durch  dieselben  die 
Zapfenmittel  vorwärts  oder  zurück  gedrängt  werden.  Wenn  es 
bei  Stangen  auf  die  absolut  genaue  Einhaltung  einer  bestimmten 
Länge  ankömmt,  so  müssen  die  beiderseitigen  Lagerköpfe  mit 
Stellungen  versehen  sein,  welche  in  entgegengesetzter  Weise 
wirken,  so  dass  die  Verkürzung  der  Stange  durch  die  eine 
Stellvorrichtung  ausgeglichen  wird  durch  eine  Verlängerung 
der  Stange  mittelst  der  andern.  Eine  derartige  Forderung 
ist  jederzeit  gestellt  bei  Kupplungsstangen,  durch  welche  zwei 
rotirende  Kurbeln  verbunden  werden  sollen,  während  bei  Trieb- 
stangen, zur  Verbindung  des  Kreuzkopfes  mit  dem  Kurbel- 
zapfen, eine  solche  absolut  genaue  Erhaltung  der  Stangen- 
länge (von  Mittel  auf  Mittel  der  Zapfen  gerechnet)  wegen  des 
vorhandenen  Spielraumes  nicht  jederzeit  nöthig  ist. 

Bei  geschlossenen  Lagerköpfen,  eintheiligen  sowohl  wie 
mehrtheiligen,  bewirken  diejenigen  Stellvorrichtungen,  w^elche 
innerhalb  der  Zapfen,  d.  h.  gegen  die  Stange  hin,  angebracht 
sind,  eine  Verlängerung,  diejenigen  dagegen,  welche  ausserhalb 
angebracht  sind,  eine  Verkürzung  der  Stangen.  Die  offenen 
Lagerköpfe  dagegen  lassen  zumeist  nur  eine  Verkürzung  der 
Stange  zu. 

Stellkeile,   welche  in  das  Innere  der   Lagergehäuse  verlegt 
sind,  erhalten,  da  denselben  nur  eine  geringe  Bewegungslänge 
gegeben  werden  kann,  ziemlich  starken  Anzug  (1 :  5  oder  1 : 6), 
und  wird   denselben  jene   Bewegung  in  der  Regel  durch  eine 
Schraube  mitgetheilt,  welche  (siehe  Fig.  310 
Fig.  310.  so^ie  Fig.  25  pag.  32)  entweder  auf  Zug 

oder  Druck  in  Anspruch  genommen  wird, 
und  gleichzeitig  zur  Sicherung  der  Stell- 
keile in  der  denselben  gegebenen  Lage 
dient.  Denjenigen  Stellkeilen,  welche  das 
Lagergehäuse  durchsetzen,  kann  eine  grös- 
sere Bewegungslänge  gegeben  werden,  und 
erhalten  solche  daher  auch  geringeren 
prA^^mmßß^^  Anzug :  1 :  30  beiderseits,  oder  1:15  auf 
einer  Seite. 

In  Bezug  auf  die  letzteren  Stellkeile 
muss  besonders  darauf  gesehen  werden,  dass  durch  dieselben 
keine  Verschwächung   der   Gehäuserahmen   eintritt,  und   dass 


Digitized  by 


Google 


395 


die   unvermeidlichen   Uebergänge    in   den   Querschnitten  und 
Formen  möglichst  allmälig  durchgeführt  werden.  Man  begrenze 


Fig.  311. 


daher  die  das  Gehäuse  durchsetzenden  Löcher  für  Keile  sowohl 
wie  für  Keilbeilagen  nicht  scharfkantig,  sondern  halbrund. 

Zur  Sicherung  der  letzteren  Art  von  Stellkeilen  werden 
ebenfalls  Schrauben  benützt,  und  zwar  entweder  solche,  welche 
von  der  Seite  das  Gehäuse  durchdringen  (Fig.  312  a.  und  b.) 
oder  welche  den  Keil  durch  Reibung  gegen  eine  in  das  Ge- 
häuse eingepasste  Beilage  festschrauben  (Fig.  311  d.). 

Die  in  Fig.  312  c,  dargestellte  Keilstellung  hat  eine  Sicherung 
des  in  das  Lagergehäuse  verlegten  Keiles  durch  zwei  Beilage- 
platten, welche  zwischen  sich  das  Lagergehäuse  fest  einklemmen. 

Fig.  312. 
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Die  Schalen  werden  anstatt  von  Metall  auch  öfters  aus 
Schmiedeisen  hergestellt,  wobei  dann  die  ßeibungsflächen  mit 
einer  besonderen  Weissgusscomposition  ausgegossen  sind.  Lager- 
schalen aus  letzterem  Materiale  allein  herzustellen  ist  nur  bei 
geringem  Zapfendrucke  gestattet. 

§.  72.   Inanspruchnahme  und  Berechnung  der  Hauptdimensionen  des 
Kreuzkopfes,  seiner  GeradfUhrung  und  der  Kolbenstange. 

Dem  Zwecke  gemäss,  welchem  der  Kreuzkopf  zu  dienen 
hat,  muss  derselbe  jedenfalls  einen  Zapfen  erhalten,  welcher 
die  Schwingungs-  bezw.  Drehungsaxe  der  Triebstange  darstellt, 
und  ferner  in  einem  Körper  gelagert  ist,  dessen  geradlinige 
Bewegung  gesichert  werden  kann.  Beim  einfachen  Kurbel- 
getriebe, wie  es  bei  den  Dampfmaschinen  und  Pumpen  zumeist 
Anwendung  findet,  ist  die  Führung  durch  geradlinige  Lineale 
gesichert,  mit  dem  Kreuzkopfkörper  aber  noch  eine  Stange 
verbunden,  welche  dessen  geradlinige  Bewegung  auf  andere 
Maschinentheile  zu  übertragen  hat  (Kolbenstange).  Man  hat 
demnach  getrennt  zu  betrachten:  den  Kreuzkopfzapfen,  die 
Führungslineale,  die  Kolbenstange  und  den  Kreuzkopfkörper. 

Der  Kreushoijfmpfen,  Für  diesen  sind  drei  Fälle  zu  unter- 
scheiden : 

Yi^,  313.  1.  Das  eiw/acÄe  Triebstangen- 

ende hängt  in  einem  einseitigen 

■<;  yg  (Stirn-)  Zapfen,   Die  Anstreng- 

■-J  *  ung  desselben  ist  ebensogross, 

I  wie  diejenige  des    am    andern 

Ende  der  Triebstange  sich  fin- 
denden Kurbelzapfens,  und  mithin  auch  dessen  Stärke  ebenso 
zu  bestimmen  mit 

d==l,5KPri 1) 

in  Bezug  auf  den  grössten  Werth  der  Schubkraft  Pi . 

2.  Das  einfache  Triehstangenende  hängt  an  einem  zu  beiden 
Seiten  unterstützten  Zapfen,  dessen  Anstrengung  auf  Biegung 
gegeben  ist  durch 
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worin  Zj  die  ganze  Zapfenlänge  zwischen  den  Befestigungs- 
stellen ist.  Es  rechnet  sich  somit  der  Zapfen  aus  durch  die 
Gleichung 


1^ 


woraus 


r72  — A  h  p 


während  für  den   gleichbelasteten   Kurbelzapfen  bei  gleichen 
Längenverhältnissen  (3^  =  -7)  gut: 


Es  folgt  hieraus 


l'Fi-».' ^) 


3.  Das  gabelförmig  gespaltene  Triebstangenende  hängt  ge- 
lenkig in  ^wei  am  Kreuzkopf 
^^o-  315.  befestigten  Stirn^apfen^  deren 

jeder   den   Druck    oder    Zug 

—  P    auszuhalten    hat,   und 

folgt  deren  Durchmesser  mit 


f — ^      ^^ 


oder  im  Vergleich  mit  den  gleichbelasteten  Kurbelzapfen  bei 
gleichem  Längenverhältniss  -,*=-,, 


'i-yi-».'=§ ^> 

/Google 
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Der  Flächendruck  kann  wieder  bestimmt  werden  durch 

p,=p-,   bezw.=^-^, 

und  wird,  verglichen  mit  dem  beim  Kurbelzapfen  treffenden 

«   ^^ 

liier  doppelt  so  gross  als  bei  letzterem,  weil  die  Auflagefläche 

Zi  c?i  =  U  ^2  =0,7  Z .  0,7  d  =  0,5 Z(? 

beim  Kreuzkopfzapfen  nur  halb  so  gross  ist  als  beim  Kurbel- 
zapfen (Gleichung  4.  pag.  367).    Er  wird  mithin  hier  fiir 

72=1,4(?2  oder  Zi  =  l,4c7i 

den  Werth 

p^  =0,62  Kgr.  per  n»»^  (62  Kgr.  per  □««") 4) 

annehmen.    Dieser   Druck   ist  schon  ziemlich  bedeutend,  und 
wohl  nur  desshalb  gestattet,  weil  die  Berührungsstelle  zwischen 
Zapfen  und  Schale  bei  jedem  Hubwechsel  auf 
Flg.  316.  eine  andere  Seite  der  Schale  und  des  Zapfens 

tritt.  Eine  Abnützung  wird  daher  auf  beiden 
Seiten  dieser  Theile  auftreten,  der  Zapfen 
aber  wegen  des  geringen  Ausschlagswinkels 
der  Triebstange  sich  nicht  rund,  sondern  läng- 
lich abnützen  (Fig.  316). 

2.  Führungslineale. 

Es  lässt  sich  leicht  zeigen,  dass,  so  lange  die  Bewegung 
im  gleichen  Sinne  erfolgt  und  dieselbe  vom  Kreuzkopfe  oder 
der  Kolbenstange  ausgeht,  der  Druck  gegen  die  Führungen 
jederzeit  nur  nach  der  einen  Seite  gerichtet  ist  (Fig.  317  a. 
und  b.),  aber  in  der  Richtung  wechselt,  sobald  die  Bewegungs- 
richtung wechselt  oder  zeitweise  die  Bewegung  vom  Schwung- 
rade bezw.  von  der  Kurbel  ausgeht.  Letzteres  tritt  zumeist 
ein  am  Ende  des  Hubes,  wobei  die  Bewegungswiderstände,  z.  B. 
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ein  Compressionsdruck,  durch  die  Trägheit  der  Kurbel  etc.  zu 
überwinden  sind  (Fig.  317  c.  und  d.). 

Fig.  317. 


\^     i     /      '////////m/A 


'-  r  - 


I 


Die  am  Gleitlineale  hervorgerufene  Abnützung  A  ist  pro- 
portional der  Normalcomponente  iV  der  Stangenkraft  S  und 
der  Geschwindigkeit  des  Gleitens,  umgekehrt  proportional  der 
Grösse  der  Berührungsfläche  F  zwischen  Führungslineal  und 
geführtem  Stücke.    Es  kann  somit  gesetzt  werden 

A  ^ 

T> 

Hierin  ist  zu  setzen  ^=Ptg/9=/Ssin/9= /Ssin«-=^, 

t?  =  wsmc«ll  +y  cos  «  j  . 
Es  wird  mithin 

A  =  c  — ^r-^  w  sm  «  1 1  +  7=-  cos  c^  I , 

=zc-:p  .  y-w  jsm^f^l  1  4-  -=-cos«l|, 
oder,  wenn  8  constant  angenommen  wird, 
=  Ci  sin««  (1  +  7=-  cos  «1 . 
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dÄ 

Dieser  Werth  wird  ein  Maximum  für  ^—  =  0, 

da 

also  für  2  sin  a cos  a  -f-  y- 2  sin  c^ cos* a  —  -^ sin^ «  =  0, 

H  JR 

2cosc^-|-2  y-cos*  (^  —  y-sin2a  =  0, 

jy  jy 

3  -=-  cos  2  «  +  2  COS  a  —  y-  =  0  , 


jy 

oder,  wenn  man  y  cos^a  vernachlässigt, 

cos  c^  =  -^r  y- 5) 

Die  Stelle  der  grössten  Abnützung  ergibt  sich  mithin  ungefähr 
für  dieselbe  Kurbelstellung,  bei  welcher  das  Triebstangenende 
B  den  Weg  s=R  aus  seiner  Anfangsstellung  zurückgelegt  hat, 
mithin  auf  halbem  Hube,  und  wird  von  da  gegen  die  Enden 
der  Lineale  hin  in  einer  krummen  Linie  bis  zu  Ä=0  abnehmen. 

Die  Abnützungscurve  wird  aber  sehr  viel  anders,  wenn  die 
Maschinen  nicht  mit  Volldruck,  sondern  mit  Expansion  ar- 
beiten, d.  h.  wenn  P  und  S  nicht  als  constant  betrachtet 
werden  können. 

Der  Flächendruck  zwischen  Gleitstück  und  Lineal  muss 
mit  Rücksicht  auf  die  constante  Druckrichtung  zwischen  den- 
selben erheblich  geringer  genommen  werden,  als  bei  Kurbel- 
und   Kreuzkopfzapfen,    und   zwar  nicht    höher   als   2,0   Kgr. 

per  Q^^"^  (0,02  Kgr.  per  G""")^  ^^^o  höchstens  —  des  Flächen- 

1  .  .         r 

druckes  beim  Kurbel-  und  wk  desjenigen  beim  Kreuzkopf- 
zapfen.   Ist  für  jenen  die  Druckfläche  im  Mittel 


und  der  Flächendruck 


f=ld=l,id», 

S          S 
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so  ist  demnach  hier  zu  setzen  mit  Bezug  auf  den   Maximal- 

■p         p 
normaldruck  JTmax.  ^'S'sin«.^  =  iS^: 


woraus 


S 


R 


S 


^>~    /"i    <~15'   1,4 d«' 


/i>15.  1,4  (Z» 


R 


^'-S21-^- 


6) 


mithin  bei 


=  4 


4,5 


5,5 


6,5, 


2? 

^^^>5,25     4,67        4,2         3,82        3,5        3,23. 


Insbesondere  wird  man  für  schnell  laufende  Maschinen  grössere 
als  die  in  vorstehender  Tabelle  enthaltenen  Werthe  von  /i 
nehmen. 

Die  Führungslineale  sind   ferner  auf  Biegung  in  Anspruch 
genommen,  und  zwar  wird,  wenn  8  der  in   der  Stange  herr- 

Fig.  318. 


Keller^  Construetiomyire. 


26 
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sehende  Druck  oder  Zug,  Li  die  freiliegende  Länge  der  Lineale, 
h  deren  Höhe  in  der  Richtung  des  Normaldruckes,  b  deren 
Breite  ist,  gesetzt  werden  können 


iV„.., 

4 

-  = 

1 

'6 

bhi 

'*i, 

s^ 

^L 

4 

= 

1 
6 

bh* 

h, 

urbel 

zap 

6 
4* 

fen 

l' 

s 

*i' 

d* 

= 

16 

l 
'  d 

P 

7) 


Setzt  man  hierin  zur  Vereinfachung  S=P,  ferner  k  =  l\  für 
Schmiedeisen  =  3,20  Kgr.  per  n™"',  so  wird 


(^'-h 


HL  ^  h  A 

16*L*  b'  r 


oder  mit  y=  1,4 


=«.«yi4 «) 


h 

d  ~  "''"  V  L    b 


worin  als  Grenzwerth  festzuhalten  ist  für  schmiedeiseme  Lineale 

Für  Gusseisenschienen  kann,  bei  durchgängig  gleicher  Breite 
b ,  die  Höhe  1  V.i  mal,  für  Stahlschienen,  bei  ebenfalls  gleicher 
Breite  6,  die  Höhe  0,8  der  für  Schmiedeisen  berechneten  Höhe 
gemacht  werden. 

Für  Gusseisenschienen  insbesondere  wählt  man  oft  fa^on- 
nirten  Querschnitt  (Fig.  319),  wobei  man  zweckmässig  nur 
den  Verticalsteg  in  Berechnung  zieht,  für  diesen  aber  die  Höhe 
annimmt,  im  Mittel  /^=l,8  bis  2d  oder  A==0,08  bis  0,1  ij  , 
und  daraus  die  Stegdicke  der  Lineale  berechnet. 
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Es  folgt  nämlich  aus  Gleichung  7.,  wenn  Ici  (für  Schmied- 
eisen) durch  7^2  (für  Gusseisen)  ersetzt  wird, 

T 6    M  Li    S 

Fig.  819. 


^^^^^^m^^Ä^^^^^^^^^i'-^^-^'^^^«^^^'^ 


während  für  den  Kurbelzapfen 


,      16    l  P 


Hieraus  wird  mit 


8=P,        hi=-^h,        ?=l,4d,        Ä  =  0,lii, 


h 

&n.2        B   d 

d~ 

"4.16.1,4.0,1  L   A' 

-42^.i? 

'   L   A' 

8) 


^   ^.    -R      1       ,  d       1 

z.  B.  für  ^  =  V-  und  i-  =  -tt 

Z       5  h       2 


=  0,42. 


Die  Breite  der  eigentlichen  Führungsfläche  erhält  bei  ein- 
gleisigen Kreuzköpfen  durchschnittlich  das  Maass  1,25  rf,  bei 
zweigleisigen  für  jede  Schiene  durchschnittlich  das  Maass  0,9  d, 

3.  Kolbenstange,  Die  Anstrengung  der  Kolbenstange  ist  im 
Wesentlichen  dieselbe,  wie  diejenige  der  Triebstange,  und  wäre 
in  dieser  Beziehung  wieder  die  nur  auf  Zug  beanspruchte 
Kolbenstange  der  einfach  wirkenden  Maschine  und  die  auf  Zug 
und  Druck  wechselweise  in  Anspruch  genommene  der  doppelt 
wirkenden  Maschine  zu  unterscheiden.  Im  ersten  Falle  gilt 
wieder  die  §.  69  entwickelte  Gleichung  2.  (pag.  375). 

26. 
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d 


=  0,42, 9) 


wobei  ö"  der  Durchmesser  der  Kolbenstange, 

d   der  Durchmesser   des  gleichbeanspruchten    Kurbel- 
zapfens, 
und  die  zulässige   Spannungsintensität  für  beide  Theile  bei 
gleichem  Materiale  die  gleiche  ist. 

Kolbenstangen,  welche  abwechslungsweise  auf  Zug  und 
Druck  in  Anspruch  genommen  werden,  sind  in  Bezug  auf  die 
letztere  nachtheiligere  Inanspruchnahme  zu  berechnen  nach 
der  Zerknickungsformel : 

n  ^1  — 


LI      ' 
während  für  die  Triebstange  gesetzt  wurde 

Gleichen  Druck  (P=Pi)^  gleiches  Material  (jE  =  JEi),  gleichen 
Sicherheitsgrad  (ä=5i)  und  gleiche  Querschnittsform  («7"=^^* 

und  e/i  =  7^  i9|)   vorausgesetzt ,  ergibt  sich  aus  diesen  beiden 
Formeln 

oder,  wenn   man  hierin   die   grösste  freie  Länge  der  Kolben- 
stange Li^2li  setzt, 


f)i_]/2E 
J~V    L' 


J       V    L 

wähi-end  früher  (Gleichung  10.  §.  70  pag.  382) 


/Google 
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Nimmt  man  für  massige  Kolbengeschwindigkeit  (F=r") 
^  =  40  an,  sowie  ^  =  1,4,  so  wird  (Tabelle  pag.  382) 

^-0,203  y|. 

und  daher 

I  =0,203^2  }/|  =  0,28yf, 10) 

z.  B.  für 

^  =  3,0  3,5  4,0  4,5  5,0 , 

CL 

^  =  0,485        0,524        0,560        0,594        0,626 . 

Im  Durchschnitt  mithin  ergibt  sich  das  Verhältniss  der  ge- 
zogenen und  der  auf  Zerknickung  beanspruchten  Kolbenstange 
durch 

_^_M2_.75_A 


Für  die  Kurbelwelle  war  §.  67  pag.  370  die  Formel  entwickelt 
woraus  in  üombination  mit  obiger  Formel  10.  folgt 


».=!:üE|_0,25l/| 1.) 


Der  Werth  j/-^  kann  innerhalb  der  bei  normal  ausgeführten 

Kurbelgetrieben   geltenden  Grenzen   gesetzt  werden  =  1,2  bis 
1,3  und  wird  daher 


^  =  0,3  bis  0,33. 
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I 

An  anderen  Materialien  sind  zu  berücksichtigen  Gussstahl, 
wofür  die  Dicke  0,9  der  für  Schmiedeisen  berechneten,  und 
Gusseisen,  bei  welchem  Materiale  für  abwechselnde  Zug-  und 
Druckinanspruchnahme  die  Kolbenstangen  meist  hohlen,  ring- 
förmigen Querschnitt  erhalten.  Bei  der  Berechnung  solcher 
Stangen  muss  wegen  der  geringen  absoluten  Festigkeit  des 
Gusseisens  der  Querschnitt  zunächst  für  Zug  bestimmt,  und 
nur  noch   festgesetzt  werden,   dass   der  äussere  Durchmesser 

der  Stange  ^%>^  werde,  damit  die  Möglichkeit  einer  seit- 
lichen Ausbiegung,  d.  h.  des  Eintretens  der  Zerknickungs- 
inanspruchnahme,   vermieden  "werde.    Es  ist  jmithin  zu  setzen 

4  4  Äi' 

woraus 

4  P 


,9'?  = 


'*•  ^-i'k)" 


Wird  hierin  Ä-2  =  l,0  gesetzt,  während  für  die  gezogene  massive 
schmiedeiserne  Stange  mit  k  =  3,2  die  Gleichung  gilt 

so  wird 

12) 


■%  l/k  1 


Setzt  man  hierin  ferner  als  passenden  Mittelwerth 
so  wird 


1^  =  0,6, 


d.  h.  der  äussere  Durchmesser  einer  gusseisernen  hohlen  Stange 
wird  etwa  2^4  mal  so  gross  als  der  Durchmesser  einer  schmied- 
eisernen massiven  Stange,  beide  nur  auf  Zug  berechnet. 
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§.  73.   Defailconsfrucfion  des  Kreuzkopfes. 

Die  constructive  Durchführung  des  Kreuzkopfes  bezieht 
sich  insbesondere  auf 

Zapfen  und  Zapfenbefestigung, 
Kolbenstange  und  Kolbenstangenbefestigung, 
Führungsschuhe   und  Befestigung   sowie   Nachstel- 
lung derselben. 
1.  In  BetreflF  der  Zapfenhefestiguiig  sind  zunächst  die  drei 
Fälle  zu  unterscheiden,  welche  im  vorigen  Paragraphen  Fig.  313 
bis  315  dargestellt  sind.  In  jedem  dieser  Fälle  kann,  wie  es  auch 
Figur  315  zeigt,  der  Zapfen  entweder  im  Triebstangenende  oder 
im  Kreuzkopfkörper  beweglich  sein,  nicht  aber  in  beiden  zu- 
gleich. Der  bewegliche  Theil  erhält  nachstellbare  Lager,  welche 
somit  ebensowohl  im  Kreuzkopflcörper  als  am  Triebstangen- 
ende sich  vorfinden  können. 

Ist  das  Triebstangenende  einfach ,  der  Kreuzkopfkörper 
dagegen  gegabelt,  so  ist  in  der  Regel  der  bewegliche  Theil 
des  Zapfens  im  Triebstangenende,  der  feste  Theil  im  Kreuz- 
kopfkörper und  finden  sich  hiefür  die  Constructionen  Fig.  320 
a. -bis  e. 


Ist  das  Triebstangenende  gegabelt,  so  kann  dieses  die  nach- 
stellbaren Lager  erhalten  nach  den  Typen  von  Tafel  XIV.  und  XV. ; 
der  Kreuzkopfkörper  wird  in  diesem  Falle  mit  dem  Zapfen  fest 
verbunden  oder  sogar  aus  einem  Stück  mit  demselben  gebildet. 
Formen  dieser  Art  zeigen  die  Kreuzköpfe  Fig.  321  a.  bis  c. 

Um  das  Gabelende  der  Triebstange  möglichst  Qwg  bilden 
zu  können,  legt  man  die  beiden  Zapfen  sehr  nahe  zusammen. 
Wenn  aber  aus  localen  Gründen  eine  grosse  Entfernung  der 
Zapfen   geboten  ist,  so   muss  das  Kreuzkopfmittelstück   auf 
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Biegung   berechnet  werden,   wobei   dasselbe   entweder  recht- 
eckigen   oder  runden  Querschnitt  erhalten   kann.    Die  dabei 

Fig.  321. 

«.  h.  c. 


einzurechnende  zulässige  Spannungsintensität  ist  die  gleiche, 
wie  bei  den  Kurbel-  und  Kreuzkopfzapfen  selbst,  d.  h.  h  =  3,2 
Kgr.  per  □'"°*.  Der  Kreuzkopf  erhält  in  diesem  Falle  den 
Namen  Traverse.  Die  Grundform  der  Traverse  ist  bei  An- 
nahme des  rechteckigen  Querschnitts  derselben  von  constanter 
Breite  diejenige  der  quadratischen  Parabel,  bei  kreisförmigem 
Querschnitt  diejenige  der  cubischen  Parabel.  Die  Coordinaten 
beider  Parabeln  finden  sich  in  Fig.  322  eingetragen. 


Fig.  322. 


<S\  o"J    0*^    o". 


-•^--f-^- 


.^43.» 


2.  Die  Befestigung  der  Kolbenstange  kann,  je  nach  der 
Grösse  der  auf  den  ganzen  Mechanismus  einwirkenden  Kräfte, 
verschieden  geschehen  (Fig.  321  und  322):  durch  directes 
Einschrauben,  Mutter  und  Gegenmutter,  cylindrische  Ein- 
fügung mit   Keil,   conische    Einfügung    mit    Keil.     Jederzeit 
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ist   die  Kolbenstange  vom  Durchmesser  0   in  einer  Hülse  von 
der  Stärke  c^  einzupassen,  welche  das  Minimalmaass  erhält 

Fig.  323. 


für  Schmiedeisen    d  =  0,4  {d-  +  10«»"^) , 
für  Gusseisen  5  =  0,5  (i^  -f  10»"") . 

Bei  Vorhandensein  eines  Wulstes  kann  die  Stärke  der  Hülse 
auf  Y^  d^r  ^ben  bestimmten  vermindert,  und  dieselbe  be- 
rechnet werden 


für  Schmiedeisen  mit  ^  =  0,33(t9  +  iO'""'). 
für  Gusseisen  8  =  0,4   {&  +  10»»"^) . 

Der  Conus  des  Kblbenstangenendes  ist  durch  die  seitliche 
Schräge  1 :  30  bestimmt. 

Der  Befestigungskeil  (passend  aus  Stahl  gebildet)  erhält 
bei  einer  Dicke  =0,2  (.'^ -f"  ^ö""")  "^^^  einer  mittleren  Breite 
=  0,7  (i^--!- 10'""')  einen  rechteckigen  Querschnitt  mit  einem 
Verhältniss  der  Seiten  1 :  3,5  und  ein  beiderseitiges  Schrägmaass 
des  Keiles  1 :  20.  Die  Querschnittsgrösse  für  die  beiden  abzu- 
scheerenden    Rechtecke    desselben    beträgt    0,28  (i9  + 10"^"')2, 

mithin  allerdings  kleiner  als  der  Querschnitt  — —^  der  Kolben- 
stange, welche  letztere  jedoch  nicht  als  reine  Zug-  oder  Druck- 
inanspruchnahme, sondern  auf  zusammengesetzte  ( Zerknickungs- 
festigkeit)  bestimmt  ist. 

Zur  Befestigung  von  lediglich  auf  Zugfestigkeit  bestimmten 
Kolbenstangen  einfach  wirkender  Maschinen  ist  die  Minimal- 
grösse  des  Keilquerschnittes  (O  =  hh)  zu  berechnen  durch  die 
Gleichung 


Digitized  by 


Google 


410 


Setzt  man  liierin 


so  muss  sein 


4 


n=m»*, 


daher 

w>0,39, 

und  bei  einem  Rechteckverhältniss  des  Keiles  1 : 4 

dessen  Dicke  mithin  >0,3i9', 
dessen  Breite  >l,3i9-. 

3.  Führungsschuhe.  Die  Führung  der  Kreuzköpfe  geschieht 
auf  einer  oder  auf  zwei  parallelen  Gleitbahnen:  die  Kreuz- 
köpfe sind  ein-  oder  zweigleisig.  Im  ersteren  Falle  befindet 
sich  das  Mittel  des  Führungsschuhes  in  der  verticalen  Mittel- 
ebene  der  Kurbelzapfen-  und  Triebstangenbewegung,  und  ist 
der  Schuh  mit  dem  Kreuzkopfkörper  verbunden ;  im  letzteren 
Falle  sind  zwei  gleiche  Führungsschuhe  symmetrisch  zu  beiden 
Seiten  der  genannten  Mittelebene  angeordnet  und  dieselben 
auf  Verlängerungen  des  Kreuzkopfzapfens*  aufgesteckt. 

Die  Gleitfläche  der  Führungsschuhe  kann  ebenflächig  (Fig. 
324  c.),  prismatisch  (Fig.  324  b.)  oder  cylindrisch  (Fig.  324  a.) 
gebildet  sein. 

Ficr.  824. 


Während  für  den  Kreuzkopfkörper  mit  Rücksicht  auf  dessen 
Festigkeit,   wohl   auch  mitunter  zur  Reduction  der  bewegten 
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Massen  Schmiedeisen  oder  Stahl  das  passende  Material  ist, 
werden  die  Führungsschuhe  behufs  Erzielung  geringeren  Rei- 
bungswiderstandes und  kleinerer  Abnützung  am  besten  aus 
Gusseisen  construirt,  oder  doch  wenigstens  die  eigentlichen 
Führungs-  oder  Gleitflächen  mit  einer  Beilage  von  Gusseisen, 
Roth-  oder  Weissmetall  versehen.  Bei  der  Verbindung  der 
Führungsschuhe  mit  dem  Kreuzkopfkörper  ist  zu  beachten, 
dass  die  Mitnahme  sicher  erfolge,  ohne  dass  etwaige  Verbin- 
dungäschrauben  an  ihren  mit  Gewinde  versehenen  Theilen 
transversal,  d.  h.  auf  Abscheerung  in  Anspruch  genommen 
werden.  Die  Mitnahme  erfolgt  demnach  durch  kräftige  in  die 
Führungsschuhe   eingreifende  Zapfen   (Fig.   325)    oder  durch 

Fig.  325. 
a,  b.  c. 


übergreifende  Lappen  oder  durch  eingreifende  Querleisten.  Der 
Mitnehmerzapfen  (Fig.  325)  ist,  wie  alle  Vorrichtungen  zur 
Mitnahme  der  Führungsschuhe,  in  Anspruch  genommen  ledig- 
lich durch  den  Reibungswiderstand  zwischen  diesen  und  den 
Führungen  selbst.  Eine  Festigkeitsberechnung  aber  auf  Grund 
dieses  würde  für  die  Mitnehmer  constructiv  zu  geringe  Dimen- 
sionen ergeben.  Der  Mitnehmerzapfen  von  Fig.  325  a.  und  b. 
ist  rund,  derjenige  Fig.  325  c.  vierkantig  mit  einer  Stärke 
=  0,8  dl  (auf  den  Durchmesser  d^  des  Kreuzkopfzapfens 
bezogen). 

Sind  bei  zweigleisigen  Kreuzköpfen  Führungsklötze  auf 
Verlängerungen  des  eigentlichen  Kreuzkopfzapfens  aufgesteckt 
(Fig.  324  d.) ,  so  erfolgt  die  Inanspruchnahme  dieser  Mit- 
nehmerzapfen durch  die  resultirenden  Maximalwerthe  aus  dem 
Normaldruck  N  an  den  Führungen  und  der  dort  herrschenden 
Reibung,  mithin  durch 


Da  fA^  nur  einen  ganz  geringen  Werth  hat  und  der  Maximal- 
werth  von 
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^  L 

gesetzt  werden    kann    (unter   P  den   constanten   Werth  der 
Schubkraft  verstanden),  so  kann  mit  dem  Werthe 

i~4 

die  Inanspruchnahme  Q  des  Mitnehmerzapfens  d^  gesetzt  werden 

v»ährend   die   Maximal- Inanspruchnahme  des  Kurbelzapfens  d 
bei  ebenfalls  constanter  Schubkraft  =^P,   und   diejenige  des 

Kreuzkopfzt^ipfens  d^  unter  der  gleichen  Voraussetzung  =  \y -P 
gesetzt  werden  kann. 

Es  existirt   demnach  bei  gleichem  Werthe  der  Längenver- 
hältnisse -j  ==  -j-  =  ?   die  Relation 
a       dl       ^2 

d:di  :d,=yp  :  ]/lp  :  }/lp, 

=  1         :  0,7  :  0,5. 

Um,  wie  bei  andern  Maschinentheilen,  so  auch  an  den 
Führungsschuhen  eine  entstandene  Abnützung  wieder  auszu- 
gleichen, werden  auch  an  den  Kreuzköpfen  verschiedene  Stell- 
vorrichtungen benützt,  von  welchen  wieder  die  Keilstellungen 
und  Schraubenstellungen  die  vollkommenste  Herstellung  einer 
Kegulirung  gestatten. 

Schraubenstellung  findet  sich  insbesondere  angewandt  an 
der  Construction  von  Fig.  325  b.,  wobei  der  Mitnehmerzapfon 
rund  und  in  seinem  aus  dem  Führungsschuh  herausragenden 
Theile  als  flachgängige  Schraube  construirt  wird.  Die  Stellung 
geschieht  dabei  durch  Mutter  und  Gegenmutter. 

Bei  Keilstellung  linden  sich  Keile  sowohl  in  der  Längen- 
ais in  der  Querrichtung ;  der  Nachzug  der  Keile  erfolgt  durch 
Schrauben.    Keile,  welche  in  das  Innere  des  Kreuzkopfes  ein- 
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geschlossen   sind,  und  desshalb  nur  eine   geringe   Bewegungs- 
länge besitzen,  wie  Fig.  326  c. ,   erhalten  eine  Steigung    1:5, 

Fig.  326. 
a.  b.  c. 


Keile,  welche   seitlich   vorragen  können,  eine  geringere  Steig- 
ung 1:15  (Fig.  325  c.  und  326  b.). 

Werden  die  Führungsschuhe  noch  mit  einem  besonderen 
Belege  versehen,  so  muss  dessen  Mitnahme  gesichert  werden 
durch  übergreifende  Lappen  oder  versenkte  Metallschrauben 
bei  Rothmetall  (Fig.  325  c.) .  durch  schwalbenschwanzförmig 
eingehobelte  Nuthen  oder  gebohrte  Löcher  bei  leicht  flüssigem 
Weissmetall  (Fig.  325  b.). 

Die  Nachstellvorrichtung 
(Keile  oder  Stellschrauben) 
wirkt  oft  nur  auf  den  er- 
wähnten Belag  ein  und  nicht 
auf  den  ganzen  Führungs- 
schuh (Fig.  325  a.). 

Fig.  327  endlich  zeigt  die 
Nachstellung  für  Kreuzköpfe  grosser  Dimensionen  durch  zwei 
Keile,  welche  durch  eine  Schraube  mit  zur  Hälfte  rechtem 
und  zur  andern  Hälfte  linkem  Gewinde  bewegt  werden. 


Fig.  327. 


A^fth 


;^^^>^f^:iS^ 


Xni.  WELLENKRÖPFUNG  UND  EXCENTER. 

§.  74.   Allgemeine  Anordnung  und  Widerstände. 

Soll  eine  Kurbelbewegung  von  einem  Punkte  einer  Welle 
aus  eingeleitet  werden,  an  welchem  dieselbe  eine  Unterbrech- 
ung in  ihrem  Zusammenhang  nicht  erleiden  darf,  so  bildet 
man  die  Welle  entweder  gekröpft  oder  versieht  dieselbe  mit 
einem  excentrischen  Theile,  welcher  an  Stelle  des  Kurbel- 
zapfens zu  treten  hat. 
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Die  P'ormeln  §.  64  pag.  352,  welche  den  geometrischen 
Zusammenhang  und  die  Geschwindigkeitsverhältnisse  beim 
Kurbelmechanismus  darstellen,  enthalten  die  Grösse  des  Kurbel- 
zapfens nicht,  so  dass  derselbe  unbeschadet  jener  Verhältnisse 
auch  ebensowohl  aus  constructiven  Rücksichten  vergrössert 
werden  kann.  So  hat  bei  der  Kurbelkröpfung,  Krummaxe,  der 
Zapfen  meistens  einen  Durchmesser,  welcher  an  Grösse  dem- 
jenigen der  Welle  gleich,  bei  der  Excenterwelle  derselbe 
einen  derart  vergrösserten  Durchmesser,  dass  er  mit  seinem 
äussern  Umfange  auch  noch  den  ganzen  Wellenquerschnitt 
einschliesst  und  die  Welle  keinerlei  Continuitätsunterbrechung 
erleidet  (Fig.  328). 

Die  Grössen  der  Zapfen- 
^^^-  ^^-  durchmesser    kommen    da- 

f/"^  f^/^^ /^^T^^^^VN.        S^S^^  i^  einem  Theil  jener 
^Jy  ~  7     W^     \      Formeln  vor,   mit   welchen 
^.^^^f^m'^ i.  _  .  _j     sich     der     Reibungswider- 

I  X-^       \  !         J     stand  beim  Kurbelgetriebe 

X^I^^X         berechnet.     Speciell   derje- 
nige Arbeitsverlust,  welcher 
sich   in   F^olge   der  Reibung   beim   Kurbelzapfen   ergibt,    war 
§.  66,  2.  pag.  364  berechnet  mit 

und   im  Vergleich   zur   Arbeit   der  als   constant  betrachteten 
Schubkraft,  vom  Werthe 

Ä  =  P.2B, 

ergibt  sich  für  diesen  Theil  des  Reibungswiderstandes 

Fa  drr 

Bei  der  gewöhnlichen  Kurbel  könnte  gesetzt  werden 

d 

-^  =  0,2,  woraus  mit  ^<  =  0,1:  ...?;  =  0,016, 

während  beim  Excenter  jederzeit 


-^>2,0,  woraus  '//>0,16, 
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und  bei  der  Krummaxe  in  der  Regel 

^>0,o,  woraus  ^y>  0,023. 

Der  ungemein  grosse  Kraftverlust  ist  auch  Veranlassung, 
dass  das  Excentergetriebe  zur  Uebertragung  grösserer  Kräfte 
nur  selten,  meistens  nur  als  Bewegungsmechanismus  zur  Her- 
vorbringung verhältnissmässig  eng  begi-enzter  Bewegungen  bei 
geringer  Kraftäusserung  benützt  wird.  (Steuerung  von  Dampf- 
maschinen,  Pumpen  etc.)  Jederzeit  aber  geht  dabei  der  An- 
trieb vom  Excenter  aus ;  ein  Be- 
^^*  trieb  in  umgekehrtem   Sinne,  bei 

<■-- -::^;^--^  welchem   der   Antrieb,   wie  beim 

I   /^       ^^i  einfachen  Kurbelgetriebe,  von  der 

\u-  P-  ^         ^-^  V  Triebstange  ausgeht,  ist  beim  Ex- 

[  ',  .^-k j4^-:'^l  ByP^^         Center   unter    gewöhnlichen   Ver- 

V|^-^4^-t 4=^^  —  hältnissen     unpassend ,    meistens 

^S|^J         /  0  sogar  unmöglich. 

^"--^  ■  ^^  Nimmt  man,   um   dies  darzu- 

thun,  eine  sehr  lange  (unendlich 
lange)  Excentertriebstange  an,  welche  daher  stets  parallel- 
bleibend zu  denken   ist,  so  sei  für  einen  bestimmten  Moment 

G    der  Mittelpunkt  der  Welle,   Drehungsaxe  des  Excenters, 

A    der  Mittelpunkt  des  Excenters, 

Cä  =  E  der  Halbmesser  des  von  A  beschriebenen  Kreises, 

die  sogenannte  Excentricität, 
a  der,  der  momentanen  Stellung  des  Excenters  entsprechende, 

Drehungswinkel, 

so  ist  der  Mittelpunkt  der  Pressung  zwischen  der  Excenter- 
scheibe  und  der  Triebstange  in  dem  gezeichneten  Momente 
bei  JB,  während  in  der  Anfangsstellung  bei  «  =  0  diese  Be- 
rührung im  Punkte  Bo  des  Excenters  in  der  Stellung  B'o 
statt  hatte.  Diese  Pressung  und  somit  auch  die  durch  dieselbe 
veranlasste  Reibung  Fi  hat  mithin  während  der  Drehung  des 

Excenters  um  den  Winkel  a  einen  Weg  ==  -^  c^  zurückgelegt ; 
der  gleichzeitige  Weg  der  Reibung  F  der  Welle  vom  Durch- 
messer D  in  ihrem  Lager  ==— -c^,  derjenige  der  als  constant 
gedachten   Schubkraft  P  in  der  Richtung  der  Excenterstange 
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=  CA(l  —  cos  «)  =  JE? (1  —  cos  c^) ,   und   endlich  derjenige  des 

auf  den  Umfang  der  Welle  reducirten  Widerstandes  Q  =  —  a. 

Für   eine   unendlich   kleine  Verschiebung,   Aenderung  von   u 
um  da,  ist  somit  zu  setzen 

P.Es'mada=Q.^da-\-F,  ,^da+F.^da 1) 

Für   die  Reibung  ist  nunmehr  zu  setzen   (nach  §.  14  pag.  44, 
neue  Zapfen) 

Die  Belastung  durch  das  Eigengewicht  und  sonstige  dabei 
einwirkende  Kräfte  sind  vernachlässigt.    Daher  wird  nun 

Ti     rt    '  r\      ^    \     -n        ^        D\     \     T^        TT      JD 

woraus 

P~Q r-- 2) 

£  sm  c^  —  -—  Dt  —  -,    D 
4  4 

Soll  ein  Betrieb  überhaupt  stattfinden  können,  so  muss 

i;sinc^>'^(A+l>) 

sein.    Nun  ist   aber   nach   den   folgenden  Constructionsregeln 
(§.  75  Gleichungen  1.  bis  3.): 

Excenter breite  =b  =  ^  yE-}-  -^ D) , 

Excenterscheibendurchmesser  D^  =  5&  =  2,5jE-|- l,25i5, 

oder 

D  =  0,8i5i-  2^, 

mithin   ergibt   sich   als  Bedingung  für   die  Möglichkeit  eines 
Betriebes 
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Esm«>.^(A  +0,8Di-2E), 


sin 


'■>'t(^-') ') 


Es  folgt  hieraus  für  ^  =  0,12 

bei^=   1,5  2  3  4  5  6  7 

sin  a  >  0,066      0,151     0,320     0,490     0,660     0,829     1,000 
a  >  3°50'       8°40'     18°40'    29°20'    41°20'     56°00'     90°. 

Aus  dieser  Tabelle  ist  ersichtlich,  dass  für  grösser  werdende 

Werthe  von  -^  der  Winkel,  um   welchen  das  Excenter  aus 

seiner  Todlage  gedreht  werden  muss,  bis  es  von  der  Stange 
aus  bewegt  werden   kann,   ein  immer  grösserer  wird,  und  bei 

-vV>7  überhaupt  ein  Betrieb  nicht  mehr  stattfinden,  ja  nicht 

einmal  die  kleinste  Bewegung  dem  Excenter  ertheilt  werden 
kann.  Befindet  sich  z.  B.  das  Excentermittel  am  Wellenum- 
fang, so  dass  E  =  -(f  und  D  =  2E  gesetzt  werden  kann,  so 

wird  ^  =  5  und  müsste  somit  bei  diesem  sehr  häufig  vor- 
kommenden Verhältniss  die  Welle  bis  zu  einem  Winkel  >41°20' 
gedreht  werden,  ehe  überhaupt  eine  Bewegungsmittheilung 
stattfinden  kann. 


§.  75.   Construcfive  Ausführung  der  Excenferscheiben. 

Die  Excenterscheibe  ist  nach  dem  Vorhergehenden  ein  derart 
erweiterter  Kurbelzapfen,  dass  dessen  äussere  Begrenzung  auch 
noch  die  Kurbelwelle  in  sich  schliesst.  Der  Durchmesser  dieses 
erweiterten  Kurbelzapfens  ist  mithin  viel  grösser,  als  auf  Grund 
irgend  einer  Festigkeitsberechnung  mit  Bezug  auf  die  Inan- 
spruchnahme durch  die  Schubkraft  P  resultiren  würde.  Rück- 
sicht auf  geringen  specifischen  Druck  an  seinem  Umfange  kann 
daher  auch  nicht  maassgebend  sein  bei  Bestimmung  seiner  Länge. 
Diese  (die  sogenannte  Breite  des  Excenters)    bestimmt  sich 

Keller,  Comtructionslehre.  ^  27 
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mit  Rücksicht  auf  möglichst  solide  Befestigung  auf  der  Welle, 
proportional  der  Excentricität  und  dem  Wellenhalbmesser,  d.  h. 
proportional  den  beiden  Grössen,  von  welchen  der  Durchmesser 
des  Excenters  zunächst  abhängig  ist ;  man  nimmt  hiefür  ganz 
passend  die  Formel 

*^(^+i^)' ^) 

und  behält  diese  Breite  auch  bei,  wenn,  wie  es  mitunter  der 
Fall  ist,  die  excentrische  Scheibe  mit  der  schmiedeisernen 
oder  gusseisernen  Welle  in  einem  Stück  gebildet  ist. 

Bildet  die  Scheibe  ein  besonderes  Stück  für  sich,  so  ist 
die  geringste  Stärke,  welche  sie  zunächst  der  Welle  oder  an 
ihren  durchbrochenen  Stellen  erhalten  soll,  gegeben  durch 

Qg  =  0,5  b  für  Gusseisen,                       \  2^ 

a,  =  0,4  b  bis  0,5  b  für  Schmiedeisen.  I 

Der  Durchmesser  der  Scheiben  beträgt  somit  für  die  in  der 
Regel  gusseisernen  Scheiben 

I),=2(E  +  ^DJ  +  2.0,6b=bb 3) 

Diese  Stärke  stellt  mithin   die   Stärke  der  Wellenhülse   dar, 
welche  aber  an  der  Keilstelle  noch  erhöht  werden  kann. 
Die  Befestigungskeile  erhalten 

eine  Breite  ä;i=0,5&,     1  .. 

eine  Dicke  ig  =0,256.   I ^ 

Die  Keildimensiouen  auf  den  Durchmesser  der  Wellen  zu 
beziehen,  ist  meistens  unpassend,  da  die  Welle  in  der  Regel  für 
eine  bedeutend  grössere  Inanspruchnahme  construirt  ist,  als 
der  auf  das  Excenter  einwirkenden  Schubkraft  entspricht. 
Wird  aber,  wie  es  bei  Pumpwerken,  Pressen  etc.  wohl  der 
Fall  sein  kann,  die  ganze  in  der  Welle  enthaltene  Kraft  durch 
das  Excenter  übertragen,  so  ist  Wellenhülse  und  Keil  mit 
Bezug  auf  den  Wellendurchmesser  D  zu  rechnen  nach  den 
bekannten  Formeln  (§.  68) 

^s  =  0,4  (D  +  10»""^) ,  und  Ä^  =  0,28  (D  +  10'»"^)  ==  0,7  J.  A  .>. 
J^  =  0,5  {D  +  10«^™) ,  .         Jc2  =0,16  {D+  10'""')  =  0,4  z/. .  J    ^ 
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Wie  gewöhnliche  Zapfen,  so  müssen  auch  die  Excenter- 
scheiben  mit  Bunden  versehen  sein,  damit  die  Stellung  des 
Lagerkopfes  (des  Excenterringes)  auf  demselben  eine  gesicherte 
sei.    Man  findet  dabei  folgende  Constructionsarten : 

1.  Zwei  äussere  Bunde.  Bei  diesen  wird  deren  Breite 
=  0,156  von  der  Excenterbreite  b  abgezogen,  da  immer 
noch  genügend  grosse  Berührungsfläche  für  die  Schale 
des  Lagerkopfes  übrig  bleibt.  Da  aber  hiebei  die  flüssige 
Schmiere  nicht  gut  vom  Excenterring  gehalten  wird,  ist 
vorzuziehen 

2.  ein  innerer  Bund  von  einer  Breite  =0,7  6;  die  für  den- 
selben im  Excenterringe  angebrachte  Ringnuth  ist  für  die 
Zurückhaltung  der  Einfettungsflüssigkeit  sehr  gut  geeignet 
(Fig.  330  c.  und  d.). 

3.  Doppelconische  oder  -conoidische  Begrenzung,  analog  der 
Anordnung  (Fig. 6 pag.  1 5)  der  gewöhnlichen  Zapfen;  der 
umgebende  Excenterring  erhält  dabei  noch  eine  kleine 
eingedrehte  Nuth  behufs  Bildung  eines  Oelbehälters 
(Fig.  330  b.). 

4.  Zwei  innere  Bunde  von  je  einer  Breite  =0,2  6  mit  ent- 
sprechenden Ringnuthen  im  Excenterringe  (Fig.  330  a.). 


Die  in  Fig.  330  eingeschriebenen  Zahlen  beziehen  sich  auf 
die  Breite  6  der  Excenterscheibe  als  Einheit. 

Diejenigen  Excenter,  welche  nicht  in  einem  Stücke  mit  der 
Welle  gebildet  sind,  werden  meistens,  um  das  Aufsetzen  zu 
erleichtern,  auch  für  sich  aus  zwei  Theilen  hergestellt.  Die 
Theilungsfuge  zunächst  der  Bohrung  für  die  Welle  muss  dabei 
in  der  Richtung^  eines  Durchmessers  derselben  laufen ;  die 
weitere  Gestalt  der  Fuge  kann  dagegen  verschiedenartig  schräg 
oder  abgesetzt   angenommen  werden,  und  ergeben  sich  damit 

27. 
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auch  die    verschiedenen    Verbindungsarten    Fig.    331 ,   wobei 
die  Verbindungsbolzen,  welche  entweder    als   Stiftschrauben 

Fig.  331. 


oder  Keilbolzen  construirt  sein  können,  in  einer  Stärke 
ausgeführt  werden. 


§.  76.   Con$truction  der  Excenterringe. 

Die  Excenterringe  sind  die  an  den  Excenter-Triebstangen 
angebrachten  Lagerköpfe,  und  als  solche  nach  den  hiefiir  auf- 
gestellten Principien  (§.  71)  zu  construiren.  Sie  sind  meisten- 
theils  als  offene  Köpfe  mit  diametraler  Theilung  ausgeführt. 
Nur  bei  ganz  geringen  Dimensionen  findet  sich  auch  der 
geschlossene  Kopf,  wobei  die  äusserlich  einfach-cylindrisch 
gebildete  Excenterscheibe  durch  beiderseitige  Ringbeilagen 
(Bunde)  im  Lagerkopfe  festgehalten  wird. 

Da  bei  den  in  der  Regel  grossen  Durchmessern  der  excen- 
trischen  Scheiben  Reibungsweg  und  Reibungsarbeit  sehr  gross 
ausfallen,  muss  zur  Reduction  des  Widerstandes  die  Verwen- 
dung von  Schmiedeisen  für  die  aufeinander  sich  bewegenden 
Theile  ausgeschlossen  bleiben.  Schmiedeiserne  Ringe  müssen 
daher  jederzeit  ein  Lagerfutter  aus  Roth-  oder  Weissmetall 
erhalten  (Fig.  330  c.).  Die  Dicke  dieses  Metallfutters  beträgt 
0,25  6.  Gusseiserne  Ringe  bedürfen  eines  besondern  Lager- 
futters nicht,  doch  wird  auch  hiebei,  wie  bei  gewöhnlichen 
Lagern  (Fig.  22),  ein  solches  aus  leicht  scbjnelzbarer  Weiss- 
gusscomposition  beigefügt  (Fig.  330  d.). 

Die  Dicke  (Stärke)  der  rechteckigen  Excenterringe  beträgt 
bei  einer  Breite  b  (gleich  der  Breite  der  Scheibe) 
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für  Schmiedeisen  =0,46, 
für  Gusseisen        =0,5&. 

Gusseisenringe  erhalten  aber  meistens  T-förmigen  Querschnitt 
und  in  Folge  dessen  eine  Vergrösserung  der  äussern  Ringdicke. 
Die  Verbindung  der  beiden  Ringhälften  geschieht  durch 
Schrauben,  deren  Mittellinie  man  in  die  Tangente  zum  äussern 
Begrenzungskreise  schmiedeiserner  rechteckiger  Excenterringe 
legt.  Man  erzielt  dadurch  möglichst  kurze,  aber  kräftige 
Flanschen.  Es  beträgt  somit  bei  einem  innern  Durchmesser 
der  Excenterscheibe  =56  und  einer  Höhe  der  Bunde  =0,15ft 
der  äussere  Durchmesser  der  Excenterscheibe  =  5,3  h  und  die 
Entfernung  der  Mittel  der  Verbindungsschrauben 

für  Ringe  mit  Metallfutter    5,3  ft  +  2 . 0,25  6  +  2 . 0,4  6  =  6,6  6 , 
für  Ringe  ohne  Metallfutter  5,3  &  +  2 . 0,4  &  =  6,1  & . 

Die  beiden  Ringhälften,  bei  Anwendung  von  Metallaus- 
fütterung die  Metallbeilagen  der  beiden  Ringhälften,  müssen 
sich  berühren,  oder  wenigstens  durch  eine  Zwischenlage  von 
Holz  oder  Metall  in  richtiger  Entfernung  gehalten  werden, 
damit  nicht  beim  Anziehen  der  Verbindungsschrauben  die 
Excenterscheibe  gebremst  werde.  Um  bei  dem  aus  gleichem 
Grunde  nur  leichten  Anziehen  jener  Schrauben  die  zufallige 
Lockerung  derselben  zu  verhindern,  müssen  dieselben  irgend 
eine  Sicherung,  wie  Gegenmutter,  Keil  oder  Splint  (Querstift) 
oder  dergl.,  erhalten. 

Excenterstangen  werden  mit  Schmiedeisenringen  als  ein 
Stück  hergestellt,  oder  mit  denselben  durch  Flanschen  und 
Schrauben  verbunden.  Bei  Gusseisenringen  findet  auch  oft  die 
Verbindung  runder  Stangen  durch  Hülse  und  Querkeil  statt, 
ähnlich  der  Verbindung  der  Kolbenstangen  mit  den  Kreuz- 
köpfen (Fig.  323  pag.  409). 

Für  die  Stärke  der  Excenterstangen  sind  wohl  zunächst 
Festigkeitsrücksichten  maassgebend  und  dieselben  daher  nach 
den  Tabellen  und  Formeln  von  §.  70  zu  berechnen.  Meistens 
aber  resultirten  darnach  Dimensionen,  welche  wohl  genügende 
Festigkeit,  aber  nicht  genügende  Steifigkeit  besitzen.  Zweck- 
massig  gibt  man 

rechteckigen  Stangen  eine  Breite     =1,5&, 

eine  Dicke   =0,46, 

runden  Stangen  einen  Durchmesser  =  0,7  6 , 
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welche  Abmessungen  zunächst  am  Ringe  aufzutragen  sind; 
bei  rechteckigen  Stangen  kann  eine  Verjüngung  gegen  das  an- 
dere Ende  hin  bis  auf  eine  Breite  =  b  eintreten.  Runde  Stangen 


erhalten  bei  grösserer  Länge  eine  Verstärkung  des  Durch- 
messers gegen  die  Mitte,  oder  eine  Versteifung  (Unterstützung) 
durch  Verstrebung  (Fig.  332). 

Weitere  Detailausführung  siehe  Tafel  XIII. 


§.  77.   Berechnung  der  Kurbelkröpfungen  oder  Krummaxen. 

Die  Krummaxe  stellt  sich  uns  dar  als  ein  Stab,  welcher 
an  zwei  Stellen  (seinen  Lagerstellen)  frei  aufliegt  oder  fest 
eingespannt  ist  und  zwischen  diesen  Stellen  belastet  wird. 
Man  vernachlässigt  dabei  für  die  Berechnung  der  Haupt- 
dimensionen vorerst  vollkommen  die  gekröpfte  Form  des  Stabes 
zwischen  den  beiden  Auflagern ;  da  es  aber  mit  vollständiger 
Sicherheit  nicht  entschieden  werden  kann,  ob  dieser  Stab  (die 
Axe)  sich  an  ihren  beiden  Auflagern  frei  aufliegend  oder  fest 
eingespannt  fühlt,  und  die  Anstrengungen  je  nach  der  einen 
oder  anderen  dieser  Annahmen  sehr  verschieden  ausfallen,  so 
ist  bei  der  Berechnung  der  Wellenkröpfungen  der  Grundsatz 
aufzustellen,  dass  jede  Stelle  nach  den  Formeln  von  Tafel  L 
und  II.  für  diejenige  Art  der  Auflage  zu  berechnen  sei,  für 
welche  dieselbe  die  grösste  Stärke  zu  erhalten  hätte.  Femer 
wird  vorerst  auch  auf  die  Verdrehungsinanspruchnahme  der 
Welle  keine  Rücksicht  genommen. 

Die  Art  der  Berechnung  wird  an  einem  Beispiele  gezeigt 
werden. 
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I'ig-  333.  Eine  Krummaxe  liege  bei   1. 

2.                   3.  und  3.  in  Lagern  und  sei  bei  2. 

(i-  IVl  in. 'f.  Z  'i  durch  die  Schubkraft  P  belastet, 

~~~  so  ergibt  sich  zunächst  ohne  Rück- 


sicht auf  Torsion 


P 

Punkt  1. 


a.  Axe  frei  aufliegend,  Auflagerdruck  .  .  P^a=P-j  ^ 

Biegungsmoment  J!fi  „  =  0 , 
ß,  Axe  beiderseits  eingespannt Jfi^^  =  P-^ — j-, 

;'.  Axe  eingespannt  bei  1 Jtf^y  =  P— »     ]'''    . 

Es  ist  zu  untersuchen,  ob  der  dem  Drucke  Pi«  entsprechende 
Tragzapfen  (ßi  =  1,5 KPi« )  oder  der  für  M^  ß  oder  Miy  resul- 

tirende  Durchmesser!  ö^i =1/  fpfr)  ^^^  grösseren  Werth  erhält. 
PunJct  2. 
«.  Axe  frei  aufliegeud  {«3^-j    J!f,„  =  P^, 

ß,  Axe  beiderseits  eingespannt.  .     Mi^  =  P—j . j-, 

k        •                xi^i                   Ti>r         T^ab    2a4-3b    a 
y.  Axe  emgespannt  bei  1 M^^  =  F-^ ^ ^, 

ö.  Axe  emgespannt  bei  3 M2y  =  P-j ^^ r-, 

Die    Welle    erhält   denjenigen    Durchmesser,   welcher    dem 
grössten  der  vier  Weithe  von  Jtfg  entspricht  mit 

3 


Mj_ 
k' 
Punkt  3. 


a.  Axe  frei  aufliegend,  Auflagerdruck  .  .  P3„  =  P— , 

V 

Biegungsmoment  Jkr3a  =  0, 
ß.  Axe  beiderseits  eingespannt Jf3^  =  P^«-y-, 

y.  Axe  eingespannt  bei  3 Jf3y  =  P^^ "^    ^. 


Digitized  by 


Google 


424 

Die  Welle  erhält  entweder  einen  Tragzapfen  entsprechend 
dem  Auflagerdruck  F^a{cl^  =  l,5yP3  „)  oder  einen  Hals  von 
einer  Stärke  d^^  welche  dem  grössten  Wcrthe  des  biegenden 

wYi. '  J®  nachdem  unter  der 

einen  oder  andern  Voraussetzung  der  grössere  Werth  resultirt. 

Soll  aber  auch  noch  die  Torsionsinanspruchnahme  mit  ein- 
gerechnet werden,  so  muss  darauf  zunächst  Rücksicht  genommen 
werden,  ob  die  auf  den  Kurbelzapfen  einwirkende  Schubkraft 
P  durch  Torsion  nach  einer  oder  der  andern,  oder  nach  beiden 
Seiten  zu  übertragen  ist.  Derjenige  Theil  der  Welle,  welcher 
Torsion  zu  übertragen  hat,  ist  dann  auch  stets  an  seiner 
Lagerstelle  als  Wellenhals,  d.  h.  bei  seiner  Berechnung  als  ein- 
gespannt anzunehmen,  und  darf  sein  Durchmesser  nie  wie  für 
einen  Tragzapfen  bestimmt  werden.  Die  somit  sich  ergebenden 
biegenden  Momente  Mi  und  verdrehenden  Momente  Ma  werden 
sodann  nach  den  Formeln  oder  der  Tabelle  von  §.  7  com- 
binirt  zu  einem  ideellen  biegenden  Momente  Mc ,  und  diesem 
letzteren  entsprechend  wird  der  Durchmesser  berechnet. 

Wirken  verschiedene  Momente  nach  verschiedenen  Richt- 
ungen, so  sind  diese  zu  combiniren,  und  zwar,  wenn  dieselben 
Mhv  und  Mtu  in  zwei  zu  einander  senkrechten  Ebenen  wirken, 
nach  der  Formel 


wobei  Miv  ein  biegendes  Moment  in  der  Verticalebene  und 

Mhu  ein  biegendes  Moment  in  der  Horizontalebene  und 
Mb    das  resultirende  biegende  Moment  ist, 

für  welch  letzteres  wieder  die  mitunter  bequemere   Formel 
angewendet  werden  kann 

Mu  =  0,96  Mi^  +  0,40  Mi,u ,  wenn  Mf,^  >  Miu , 
oder 

=  0,40 -3/6«;  + 0,96  iIfwM  wenn  Mih>Mbv. 

Auf  die  eben  gezeigte  Art  sind  die  Momente  zu  berechnen 
für  eine  Locomotivaxe,  welche  durch  die  auf  derselben  ruhende 
Belastung  in  verticalem  Sinne  und  durch  die  Schubkraft  in 
vollständig  oder  nahezu  horizontalem  Sinne  angegriifen  wird. 
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Werden  Kurbelwellen  auf  solche  Art  berechnet,  so  ergeben 
sich  zunächst  nur  einzelne  Durchmesser  an  einzelnen  Stellen, 

keineswegs  aber  auch  die 
^^'       *  ^        Längen    der    Zapfen    und 

Lagerhälse.  Da  die  so  er- 
haltenen Durchmesser  aber 
stets  grösser  sind,  als  wenn 
sie  für  Stirnzapfen  dem  ein- 
wirkenden Drucke  entspre- 
chend berechnet  werden 
(nach  der  Formel  3  für 
Stirnkurbelzapfen,  pag.  367) 

so  genügt  jedenfalls  für  die  Länge  der  Lagerstellen  ein  Maass 

?=l,4d, 

ohne  dass  der  Flächendruck  den  bei  Stirnkurbelzapfen  ge- 
statteten Werth  überschreitet,  ja  erreicht.  Ist  dagegen,  wie 
es  bei  Locomotivaxen  für  innere  Cylinder  stets  der  Fall  ist, 
der  Raum  sehr  knapp  bemessen,  so  dass  mit  der  Zapfen-  und 
Lagerhalslänge  auf  ein  möglichstes  Minimum  herabgegangen 
werden  muss,  so  wird  man  einfach  die  gesammte  Druckfläche 
des  für  die  Kurbelwelle  berechneten  Zapfens  oder  Axenhalses 
dl ,  r7g  oder  d^  gleich  machen  derjenigen  eines  gleichbelasteten 
Stirnkurbelzapfens,  auf  welchen  (§.  67  pag.  367)  ein  Flächen- 
druck von  höchstens  0,31  Kgr.  per  □'"'"  trifft.  Auf  diese  Weise 
resultiren  gerade  für  derartige  Locomotivaxen  Zapfenlängen, 
die  oft  nur  1/2  des  Zapfendurchmessers  betragen. 

Der  Kurbelarm  der  gekröpften  Welle  ist  verschieden  in 
Anspruch  genommen.  Liegt  derselbe  ungefähr  in  der  Richtung 
der  Schubkraft,  so  nimmt  er  an  der  Biegung  der  ganzen 
W^elle  Theil  und  ist  das  auf  denselben  einwirkende  biegende 
Moment  dem  auf  die  gleiche  Stelle  der  Welle  selbst  ein- 
wirkenden gleich.  Liegt  dagegen  der  Kurbelarm  senkrecht  zur 
Richtung  der  Schubkraft,  so  ist  dessen  Inanspruchnahme  eine 
zweifache:  durch  Biegung  mit  einem  Moment  =PR  (Schub- 
kraft X  Kurbelarmlänge)  und  durch  Torsion  mit  einem  Mo- 
mente, welches  an  Zahlenw^erth  dem  auf  die  gleiche  Stelle 
der  Axe  einwirkenden  biegenden  Momente  gleich  ist. 
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Anstatt  aber  darnacli  die  Berechnung  durchzuführen,  ist 
es  einfacher  und  auch  raeistentheils  genügend,  den  Querschnitt 
des  Kurbelarmes  gleich  demjenigen  der  Axe  an  der  betreffenden 
Stelle  zu  machen  und  somit  zu  setzen 


4 


Fig.  335. 


Hiebei  ist  h  in  der  Regel  bekannt,  nämlich  A  =  d  +  2e  =  l,2d, 
so  dass  hieraus  folgt 

aufzutraf^en  zunächst  am  Zapfen  mit  einer  Verstärkung  gegen 
das  Wellenmittel  hin  auf 

£=6-|----iJ,  oder  durchschnittlich  auf  0,75  d  bis  0,8  rf. 

1 D 

Eine  gleiche  Stärke  b=B  erhalten  Kurbelarme  von  gekröpften 
Wellen  bei  stets  gleichbleibenden  Dimensionen  (Breite  und 
Höhe)  der  Arme  (Fig.  335  b.). 

Die  aus  Rundeisen  von  constanter  Stärke  hergestellten 
Kurbelwellen  (Fig.  335  c.)  erhalten  durchweg  eine  Stärke 
=  d  +  2e=l,2(i,  und  nur  an  den  verschiedenen  Hals-  und 
Zapfenstellen  Eindrehungen  auf  d,  wobei  für  d  der  grösste 
von  den  für  diese  einzelnen  Stellen  berechneten  Durchmessern 
zn  nehmen  ist 
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XIV.  KURBELGETRIEBE  MIT  SCHLEIFENBEWEGUNG. 


§.  78.   Bewegungsgesetz  und  Widerstände  für  die  Kurbelschleife. 


Unter  Kurbelschleifengetriebe  oder  Kurbelgetriebe  mit 
Schubsclileife  verstehen  wir  jenen  speciellen  Fall  des  allge-- 
meinsten  Kurbelgetriebes,  bei  welchem  die  Verbindungsstange 
AAi  sich  stets  parallel  bleiben  soll.  Man  erhält  durch  diese 
Bedingung  eine  Stange  von  unendlicher  Länge  (Fig.  336)  mit 


Fig.  336. 


einem    rechtwinklig    zu    ihrer 


,  <>x^^^8t^\>?{v\a 


V*! 


1 


1/ 


Längenaxe  und  zur  Schubricht- 
ung laufenden  Schlitze,  welcher 
zur  Aufnahme  des  Endpunktes 
A  des  rotirenden  Armes  R 
dient  (§.  62,  3.  Fall,  pag.  348). 
Es  ist  somit  auch  das  Kurbel- 
schleifengetriebe ein  specieller 
Fall  des  einfachen  Kurbelge- 
triebes (XII.),  unter  Annahme 
einer  unendlich  langen  Triebstange.  Setzt  man  daher  in  den 
für  jenes  entwickelten  Gleichungen  (1.  und  2.  §.  G4)  i  =  co , 
so  resultirt 

5  =  iJ(l-cos«)*), 1) 


-  =  sm  a 


2) 


Die  geradlinige  Bewegung  der  Triebstange  tritt  nicht  mehr 
unsymmetrisch  ein,  wie  beim  einfachen  Kurbelgetriebe,  sondern 
es  wird 


für  a=     0°  .  .  .  5  =  0 —  =  0, 

u 


90° 


,  s  =  R  ,  .  .  .  —  =1=^  niax. , 


«=180°.  .  .  s=2R.  .  .  —  =  0. 

u 


*)  Die  Bezeichnung  a  für  den  Drehungswinkel  des  Kurbelarmes  tritt 
hier  an  Stelle  der  §.  62  pag.  348  sich  findenden  Bezeichnung  d  für  den 
gleichen  Winkel. 
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Wesentlich  anders  aber  als  beim  Kurbelgetriebe  gestalten 
sich  die  bei  dem  Kurbelschleifengetriebe  auftretenden  schäd- 
lichen Widerstände.    Diese  sind  vornehmlich  dreierlei: 

1.  Reibung  zwischen  Kurbelzapfen  und  Gleitblock, 

2.  Reibung  zwischen  Gleitblock  und  Schleifenrahmen, 

3.  Reibung  zwischen  Schleifenrahmen  oder  Triebstange  und 
deren  Führung. 

Es  ist  nämlich  dabei  vorausgesetzt,  dass  der  Kurbelzapfen 
behufs  seiner  bessern  Erhaltung  nicht  direct  in  der  Schleife 
sich  bewegt,  sondern  zunächst  ein  Gleitstück  trägt,  welches 
in  der  Schleife  sich  hin  und  her  bewegt. 

Ad  1.  Die  Bewegung  des  Kurbelzapfens  in  dem  Gleitblock 
ist  eine  rotirende,  wobei  die  Pressungsstelle  entsprechend  einer 
halben  Kurbeldrehung  auf  dem  Kurbelzapfen  durch  eine  Weg- 
länge gleich  der  halben  Zapfenperipherie  wechselt.  Nimmt 
man  ferner  constante  Schubkraft  P  an  und  nennt 

d  den  Durchmesser  des  Kurbelzapfens  und 

/i  den  Reibungscoefficienten,  so  ist 

r,=Pu^d:r 1) 

die  zur  Ueberwindung  der  Reibung  zwischen  dem  Umfange 
des  Kurbelzapfens  und  der  Bohrung  des  Gleitstückes  bei  einer 
halben  Umdrehung  der  Kurbel  aufzuwendende  Arbeit. 

Ad  2.  Der  gleiche  Druck  P,  gleich  der  constanten  Schub- 
kraft, herrscht  während  des  ganzen  Hubes  zwischen  den  Füh- 
rungsflächen des  Gleitblockes  und  der  Schleife;  der  Weg,  durch 
welchen  der  Reibungswiderstand  P^/  bei  einer  halben  Um- 
drehung der  Kurbel  überwunden  wird,  ist  =2jR,  und  mithin 
die  entsprechende  Reibungsarbeit 

=  P.t/2i? 2) 

Ad  3.  Ist  für  eine  gewisse  Kurbelstellung,  gegeben  durch 
den  Drehungswinkel  a  des  Kurbelarmes  B  gegen  die  Schub- 
richtung, AB  die  momentane  Ausweichung  des  Kurbelzapfens 
aus  seiner  Anfangsstellung  (der  Mitte  der  Schleife),  so  sind 
zunächst  die  Kräfte,  welche  auf  die  Schleifenrahmen  oder  auch 
auf  die  damit  identische  Triebstange  einwirken, 

a.  die  als  constant  angenommene  Schubkraft  P,  wirkend 
gedacht  in  der  Mittellinie  des  Schleifenrahmens  und  der 
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Triebstange,  während  die  Schleife  selbst  ihre  momentane 
Unterstützung  in  A  findet.  In  Folge  dessen  entsteht, 
wenn  die  Schleife  keinerlei  andere  Führung  besitzt,  für 
dieselbe  eine  Drehungstendenz  um  A^  und  hiedurch 
ergeben  sich 

b.  Normalpressungen  JV  und  N^  gegen  die  Stangen-  und 
Schleifenführungen  be>  D  und  D^ ,  und  in  Folge  dieser 
endlich 

c.  Reibungswiderstände  1^  ix  und  {2^ ^\ . 

In  Bezug  auf  den  momentanen  Unterstützungspunkt  A  der 
Schleife  als  Drehungspunkt  ist  nun  die  Gleichgewichtsbedingung 

P.AB^N.AE--Ni  .AE,+Nf4ED—(Nf4\  E^  D,  =0, 

woraus,  wenn  N=Ni  gesetzt  wird, 

^      ^JAE+AE,)  +  fA(E,  A  -ED) 
^^^  AB 


Fig.  337. 


'M 


^; 


ÜJ 


b^^ 


Nun  ist  hierin  AE-\-AEx 
=  EEi=L  die  ganze  Länge  der 
Führung  zwischen  deren  äusser- 
sten  Punkten;  ferner,  wenn  die 
ganze  Führungs weite  DD^=H 
gesetzt  wird, 

EiDi=^H+BBina, 


ED  =-H— iSsinc^, 

i2 


mithin 

E^Di—ED  =  2Bsina, 

mit  einem  Minimal werthe=0  und  einem  Maximalwerthe=2  J?. 
Setzt  man  AB  =  BBma,  so  wird 

J?sinc^ 


N=P 


L'\-fi2Bsina  ' 
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oder  mit  sin  u  im  Mittel  =  V» 


N=P 


2L  +  2,E        r  ' 

und  die  hierdurch  veranlasste  Reibungsarbeit 

F3=2JV,.2i?  =  4P,^3^  =  ^ 3) 

Es  kömmt  bierin  die  Höhe  der  Führung  H  nicht  mehr  vor, 
und  ist  diese  daher  für  den  Reibungswiderstand  von  keinem 
Einüuss. 

Das  Verhältniss  -^  kann  recht  klein  und  daher  der  Arbeits- 
verlust Fs  sehr  gross  werden,  wenn  die  Führung  (Fig.  337, 
untere  Hälfte)  nur  an  den  beiden  Flanken  des  Schleifenrahmens 
geschieht.  In  der  Regel  aber  ist  die  Führung  an  den  stangen- 
förmigen  Fortsetzungen  der  Schleife  auf  einer  oder  meistens 
sogar  auf  beiden  Seiten  der  Schleife  angeordnet.  In  diesem 
Falle  (Fig.  337,  obere  Hälfte)  ist  jederzeit 

und  kann  durchschnittlich 

i-' *) 

gesetzt  werden,  so  dass 

2PuB 


F,=: 


5  +  ^ 


■wird.  Der  gesammte  Arbeitsverlust  im  Verhältniss  zur  Arbeit 
der  Schubkraft  wird  nun 

'>'=PT2E==—2PE—=f'WB  +  ^  +  bT7>\-'^^ 

Setzt  man  hierin  -^  =  0,2  (wie  beim  einfachen  Kurbelgetriebe), 
sowie  ^  =  0,1, 
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so  wird 

,1  =  0,1  [0,31  +  1  +  0,39]  =  0,17  oder  ungefähr  17  %. 

Dieser  Widerstand  ist  mithin  unter  der  günstigsten  Voraus- 
setzung unter  3.  immerhin  noch  viel  grösser  als  bei  dem  ein- 
fachen Kurbelgetriebe ;  würde  man  aber,  nach  Fig.  337,  untere 
Hälfte,  setzen 

so  würde  mit  sonst  gleichen  Werthen  7;  =  0,31  oder  31%. 

Aus  diesen  grossen  Werthen  für  den  Arbeitsverlust  durch 
Reibung  folgt,  dass  die  Benützung  des  Kurbelgetriebes  mit 
Schubschleife  für  Betriebsmaschinen  wohl  selten  von  Vortheil 
sein  kann,  wie  diese  Anordnung  auch  hauptsächlich  nur  dann 
gewählt  w^ird,  wenn  es  sich  um  möglichste  Reduction  der 
Längenausdehnung  oder  der  Anzahl  der  bewegten  Theile 
handelt. 

Der  erste  Fall  tritt  ein  bei  Dampf-Pumpen,  Dampfspritzen 
und  ähnlichen  Anordnungen,  bei  welchen  eine  gedrungene 
Anordnung  hiedurch  erzielt  wird.  Auch  für  Locomotiven  hat 
man  versucht,  aus  genannten  Gründen  den  Schleifenmecha- 
nismus in  Anwendung  zu  bringen.  Der  letztere  Fall  tritt  ein 
bei  hydraulischen  (Wasserdruck-)  Motoren,  doch  ist  hiefiir 
das  im  §.  79  zu  behandelnde  Kurbelgetriebe  mit  schwingender 
Schleife  noch  geeigneter. 


§.  79.  Hauptdimensionen  und  constructive  Ausführung  der 
Kurbelschleifen. 

1.  Kurbehapfen.  Dieser  ist  manchmal  als  Stirnzapfen  aus- 
geführt, meistens  aber  gehört  er  einer  gekröpften  Welle  an. 
Für  ersteren  gilt  die  §.  67  pag.  367  aufgestellte  Gleichung 


"»FÄT-p-'.^-'f; 


1) 


wenn  d  den  Durchmesser  des  Stirnzapfens  und 
l    die  Länge  desselben  =l,4d, 
P  den  Constanten  oder  Maximalwerth  der  Schubkraft 
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bezeichnet.  Ist  die  Welle  gekröpft,  so  ist  für  die  Mitte,  bei 
symmetrischer  Anordnung  für  den  dort  anzubringenden  Zapfen, 
das  biegende  Moment 

wenn  mit  a  der  Abstand  der  beiden  Lagermittel  bezeichnet  ist. 
Der  Durchmesser  d^  des  Kurbelzäpfens  an  der  Wellenkröpfung 
ist  somit  durch  die  Gleichung  gegeben 

^4~32^^'^' 
woraus 

Man  setzt  dabei  meistens  die  Halslager  der  Kurbelwelle  mög- 
lichst nahe  zusammen,  so  dass  deren  Mittelentfemung  a  nicht 
mehr  als  bd^  beträgt,  und  erhält  mit  diesem  Werthe  und  mit 
Z;  =  3,2  (wie  beim  Stirnzapfen) 


'^^=Vir^-^y^  =  2^^ ^) 

daher  für  obigen  Durchschnittswerth  von  a=5d, 

dl  =  1^3^. 

Die  Länge  Zi  des  Zapfens  an  der  Wellenkröpfung,  welche 
auf  die  Stärke  di  keinen  Einfluss  hat,  wird  =  Ifidi  bis  1,2  rfi. 
Mit  letzterem  Werthe  ist  somit  als  Zapfenauflagefläche  zu  setzen 

?^  01  =  1,2^1  =  1,2  .  (11/3^)5^  =  2,13^2, 3) 

während  diese  für  den  Stirnkurbelzapfen  Zd=  1,4 d«  gesetzt 
werden  kann.  Der  Flächendruck  pi  ergibt  sich  mithin  bei 
einer  Wellenkröpfung  mit  ungefähr  =  2/3  derjenigen  an  einem 
Stirnkurbelzapfen,  und  daher  (Gleichung  4.  pag.  367) 
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2.  Der  Schleifenrahmen.  Die  Inanspruchnahme  desselben 
ist  eine  solche  auf  Biegung,  wobei  man  sich,  zur  Bestimmung 
von  dessen  Stärke  in  der  Mitte,  jede  Rahmenseite  als  einen 
mit  beiden  Enden  frei  aufliegenden  Träger  zu  denken  hat, 
welcher  für  die  Stellung  der  Maximalanstrengung  durch  die 
Schubkraft  P  in  der  Mitte  belastet  ist.    Bezeichnet 

lü  die  einzurechnende  Länge  des  Schleifenrahmens, 

h    die  constante  Breite, 

h  die  Höhe  desselben  in  der  Mitte, 
so  gilt  die  Gleichung 

Hierin  setzt  man  als  durchschnittliche  Werthe 

iü  =  3 12  =  der  dreifachen  Kurbellänge, 
h  dieselbe    zulässige    Spannung    wie    für    Kurbelzapfen 
=  3,2  Kgr.  per  Q""S 
und  erhält  somit 

72  —  1    ^  ?  — 1?  ^  ^ 
'*  "~4  '  6    ft""4  'rfi    h' 

und  verglichen  mit  dem  Durchmesser  c?i  der  zugehörigen  Kurbel- 
kröpfung,  berechnet  durch 

^       rrh    dl  :tJc      ' 


ergibt  sich 


(i) 


18. T     R 


4.8.5    dl  ' 

i-».^»«yi. *) 


und  speciell  für  einen  oft  sich  findenden  Werth  -^-  =  3 

dl 

|_1,03. 

Keller,  ConstntcUoushhre.  28 
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Wird  der  Schleifenrahmen  aus  Gusseisen  gebildet,  so  erhält 
derselbe  bei  einer  in  Vergleich  zu  Schmiedeisen  nur  halb  so 
grossen  zulässigen  Materialspannung  und  bei  rechteckiger 
Querschnittsform  die  Höhe 

1=1,4.0,594^1  =  0,84  1/1 5) 

oder  für  obigen  Mittel w^rth  -t-=3 

--  =  144 

Wird  bei  Gusseisen,  wie  in  der  Regel,  der  doppelt-T-for- 
mige Querschnitt  gewählt,  so  kann  für  denselben  die  gleiche 
Höhe  beibehalten  werden,  da  insbesondere  für  letzteren  die 
Weglassung  des  der  neutralen  Axe  zunächst  liegenden  Materials 
die  Festigkeit  nur  in  geringem  Maasse  ändert.  Auch  der  ein- 
fach-T-förmige  Querschnitt  erhält  meistens  keine  andere  Höhe 
als  die  oben  berechnete. 

Die  Enden  des  Schleifenrahmens  sind  auf  Biegung  in  An- 
spruch genommen,  sobald  die  beiden  Seiten  jenes  Rahmens 
in  fester,  unveränderlicher  Verbindung  sind,  und  zwar  ist  das 
biegende  Moment  an  diesen  Enden  gleich  dem  eines  beider- 
seits fest  eingespannten,  in  der  Mitte  belasteten  Trägers,  mithin 
ausgedrückt  durch 

^   8' 

und  daher  halb  so  gross  wie  dasjenige  für  die  Mitte  eines  frei 
aufliegenden  Trägers.   Man  erhält  somit  bei  constanter  Breite 

6  der  Schleife  die  Höhe  hi  der  Rahmenenden  mit  0,7  =  1/  -^ 

von  der  für  die  Mitte  gerechneten  Höhe  h  (Gleichungen  4.  und  5.), 
mithin 

für  Schmiedeisen  Äi=0,72e^|  ^. 

für  Gusseisen        h^  =  1,03  rfj  J ^ 

3.  Verbindung  der  Seiten  des  Schleifenrahmens.  Diese  Ver- 
bindungstheile  sind  entweder  mit  den  Rahmen  in  einem  Stücke 
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gebildet  (Fig.  338  a.)  und  in  diesem  Falle  durch  das  gleiche 
biegende  Moment  in  Anspruch  genommen,  wie  die  Rahmen- 
enden, oder  die  Verbindung  geschieht  durch  besondere  Theile, 

Fig.  338. 


z.  B.  Schrauben,  Verbindungsplatten,  und  können  diese  Theile 
dann  als  nur  durch  Zug  oder  Druck  beansprucht  angesehen 
werden  (Fig.  338  b.,  c,  d.  und  e.). 

Im  erstem  Falle  müssen  die  Rahmenverbindungen  bei  con- 
stanter  Breite  62  =i  die  gleiche  Höhe  Ä2=Äi  wie  die  Rahmen- 
-enden  erhalten.  Sind  in  andern  Fällen  die  Verbindungstheile 
nur  auf  Zug  angestrengt,  so  kann  für  einen  Drehungswinkel 
des  Kurbelarmes  a  =  90°,  bei  welchem  das  Gleitstück  am  Ende 
«einer  seitlichen  Bewegung  angekommen  ist,  auf  die  einer- 
seitigen Verbindungstheile  nahezu  der  volle  Betrag  von  P 
treöen,  und  wird  dann  der  nöthige  Querschnitt  erhalten  durch 


h 

*.=! 

woraus 

h. 

p 

und,  wenn 

h 

=d. 

gesetzt  ' 

ivird, 
P 

dl      dl  Jc2 ' 
Setzt  man  hierin  gemäss  Gleichung  2.  30  =  ^-^, 

wf        0,5 


.    j     Äo  TT         Je 


28. 

Digitized  by 


Google 


436 

und  wenn  man  in  Ausführungen  findet 

so  resultirt  hieraus  eine  Spannungsintensität 

Ä-2<l,0Kgr. 

Dieser  geringe  Werth  der  reinen  Zugspannung  ist  aber  gerecht- 
fertigt durch  die  immerhin  vorhandene  Möglichkeit,  dass  die 
Verbindungstheile  bei  ganz  solider  Befestigung  doch  auch  auf 
Biegung  beansprucht  werden  können. 

Sind  die  Verbindungstheile  Schrauben,  so  ist  deren  Stärke 
(im  Kern)  zu  bestimmen  durch 

4 

und  verglichen  mit  dem  Durchmesser  der  Wellenkröpfung 
(Gleichung  2.) 

und  mit  dem  Werth  Jc  =  ki  resultirt 

sowie  der  äussere  Gewindedurchmesser 

z^„  =  1,2^/ =0,38^1 7) 

Da  für  Anbringung  der  Muttern  und  Unterlagscheiben  ein 
Raum  ungefähr  =2,6^«  nöthig  ist,  so  resultirt  eine  nöthige 
constante  Breite  der  Schleife 

6  =  2,6.0,38c7i=(^i, 

wie  es  auch  vorher  (pag.  433)  angenommen  war. 

4.  Das  Gleitstück  stellt  in  der  einfachsten  Form  eine  aussen 
vierkantig  begrenzte  Lagerschale  dar,  deren  innere  Bohrung 
den  Zapfendruck  (Schubkraft  P)  aufnimmt,  während  eine  ihrer 
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äusseren  Grundflächen  diesen  Druck  auf  die  Schleifenrahmen 
überträgt.  Diese  Grundfläche  des  Gleitstückes  kann  nach 
Maassgabe  einer  gestatteten  specifischen  Pressung  berechnet 
werden ;  sie  hat  die  Grösse  =  ag  ^3 ,  worin  die  Breite  b^  gleich 
der  Breite  b  der  Schleife  und  gleich  dem  Durchmesser  di  der 
Kurbelkröpfung  gesetzt  werden  kann.  Das  geringste  passende 
Maass  für  a^  ist  =  2c?i ;  sind  ferner  die  specifischen  Pressungen 
-am  Gleitstücke  und  am  Zapfen  p^  bezw.  p^,  so  ist  zu  setzen: 

Ist  hierin  (Gleichung  3.  pag.  432)     li  =  l,2cli  ,    so  wird 

l,2dfpi=2df2>3, 

lh=0,6pi. 

Die  specifische  Pressung p^  konnte  (nach  Gleichung  3.  pag.  432) 
gesetzt  werden 

worin  p  diejenige  beim  Stirnkurbelzapfen  (Gleichung  4.  pag.  367) 
=  0,31  Kgr.  bezeichnet,  und  wird  mithin 

2?5  =:  0,6 j|?i=  0,4p  =  0,12  Kgr.  per  {J^^\ 

Diese  Pressung  ist  wohl  viel  grösser  als  die  in  den  Gleit- 
«chuhen  des  Kreuzkopfes  gestattete,  aber  dennoch  noch  ge- 
nügend gering,  weil  die  Richtung  des  Druckes  hier  wechselt, 
beim  Kreuzkopf  aber  bei  gleichbleibender  Drehungsrichtung 
stets  die  gleiche  Schienenführung  in  Anspruch  nimmt. 

Wenn  es  der  Raum  gestattet,  wird  immerhin  die  Länge 
des  Gleitstückes  «3  >  2  rfi  zu  nehmen  sein  (in  einzelnen  Aus- 
führungen bis  5rfi). 

Findet  sich  das  Gleitstück  auf  einen  Stirnzapfen  gesteckt, 
^0  bildet  es  oft  ein  einziges  ganzes  Stück  von  aussen  vier- 
kantiger Form;  ein  auf  einer  Kurbelkröpfung  befindliches 
Gleitstück  muss  noth wendiger  Weise  zweitheili^  sein  mit  einer 
parallel  zur  Schleife  gerichteten  Trennungsfuge. 

5.  Eine  Triebstange  ist  mindestens  auf  einer  Seite  mit  dem 
Schleifenrahmen   verbunden,   und   zwar,   wenn  es  eine  Stange 
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von  rundem  Querschnitte  (in  der  Regel  eine  Kolbenstange) 
ist,  mittelst  der  beim  Kreuzkopf  zu  gleichem  Zwecke  dienenden 
Verbindungsarten  (Fig.  323  pag.  409),   oder  sie  ist  mit  dem 

Fig.  389. 


Schleifenrahmen  aus  einem  Stück  hergestellt.  Dies  ist  ins- 
besondere dann  der  Fall,  wenn  der  Schleifenrahmen  von  Guss- 
eisen und  die  Triebstange  ein  gleichfalls  aus  Gusseisen  herge- 
stellter Taucher-  (Pumpen-)  Kolben  ist  (Fig.  339). 

6.  Stellvorrichtungen  sind  meistentheils  nicht  besonders  an- 
gebracht, wenigstens  nicht  am  Gleitstück  selbst*).  Eine  Nach- 
stellung bei  eingetretener  Abnützung  des  Schleifenrahmens 
kann  geschehen  durch  Näherung  der  beiden  Rahmenseiten, 
z.  B.  durch  Nachziehen  der  Verbindungsschrauben  (Fig.  338  c), 
Verkleinerung  des  Verbindungsstückes  und  Herausnahme  dünner 
Blechlamellen. 

Leichter  lässt  sich 
eine  Nachstellung  des 
Schleifenrahmens  er- 
reichen durch  die 
Klein'sche  Anordnung, 
bei  welcher  die  eine 
der  Schleifschienen  in 
dem  fest^jn,  unverän- 
derlichen Rahmen  auf 
Keilflächen  verschiebbar  gemacht  ist  (Fig.  340). 


Fig.  340. 


§.  80.   Bewegungsgesetz  und  Widerstände  für  das  Kurbelgetriebe 
mit  schwingender  Schleife. 

Unter  Kurbelschwinge  oder  Kurbelgetriebe  mit  schwingender 
Schleife  verstehen  wir  jenen  Specialfall  des  allgemeinen  Kurbel- 

*)  Eine  Stellvorrichtung  am  Gleitstück   findet  sich   bei   einer  Loco- 
motive  mit  Schleifenbewegung.  Organ.  1859,  pag.  267. 
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getriebes  (§.  61  Fig.  277),  bei  welchem  die  Richtung  der  Ver- 
bindungsstange AAi  stets  durch  den  festen  Punkt  Aj  geht. 
Dies  tritt  dann  ein,  wenn  die  Länge  CiÄi  des  Annes  JBi  =  0 
wird,  wenn  somit  der  Bedingung  genügt  ist 

£=Äcos«  +  icos/?.*) 1) 

Dieser  Gleichung  entsprechen  als  zusammengehörige  Werthe 

a=  (f  .  .  .  Ei=It-{'Li  cos/?i, 
ci=  90^  ...  £2  =  Li  COS/J2 , 
«  =  180°  .  .  .Es=         is  cos^3  -  E. 

Da  nun  aber  der  Abstand  E  der  beiden  Drehungspunkte 
constant,  d.  h.  Ei=E%=  E^  bleibt,  so  muss,  um  obiger  Be- 
dingung zu  genügen,  L  variabel  werden,  und  zwar  mit  einem 

kleinsten  Werthe  Li=E  —  E       für      /^ = 0°,  «  =  0°, 
grössten    Werthe  ^=E+R  ebenfalls  /?==  0°,  «  =  180°. 

Für  irgend  eine  andere  Kurbelstellung  muss  die  momentane 
Länge  L  der  Stange  >ii  und  <CL^  sein,  und  zwar  ergibt 
sich  die  momentane  Verlängerung  der  Stange  durch 


^  =  L-^L^. 


Es  ist  aber  (Fig.  341) 


L  =  yE^  +  R^^2REcosa  =  E\^l+(^y—2^cosaY 
Fig.  341. 


erhält  man  für  Li=E — R 


Entwickelt  man  die- 
sen Ausdruck  in  eine 
Reihe  und  vernachläs- 
sigt diejenigen  Glieder, 

welche  ^  in  einer  hö- 

heren  als  der  zweiten 
Potenz    enthalten ,    so 


*)  Die  Bezeichnungen   E,   B,  B^  und  L  treten  hier  an  Stelle  der  in 
61  sich  findenden  Bezeichnungen  e,  r,  r.  und  l. 
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.=i-i.=^[l+^(|)*_|cos«-i(|)%os*«]-(^-JR), 

=  ü  ( 1  —  COS  «  4"  -9   x^  sin* « j 2) 

• 
Dies  ist  absolut  dieselbe  Gleichung,  wie  sie  (§.  64  Gleich- 
ung 1.  pag.  353)  für  das  einfache  Kurbelgetriebe  erhalten 
worden  war;  nur  tritt  hier  an  die  Stelle  der  dortigen  Grösse 
L  die  Entfernung  E,  Die  Bewegung  findet  demnach  in  der- 
selben Weise  statt,  wie  bei  dem  einfachen  Kurbelgetriebe,  und 
wird  daher  auch  das  Verhältniss  der  Geschwindigkeit  =w 
am  Umfang  des  Kurbelkreises  und  derjenigen  =  t;  in  der  Rich- 
tung der  Verbindungsstange  L  durch  dieselbe  Gleichung  ge- 
geben sein,  nämlich  durch 

—  =  sm  c^  II  4-  p  cos  c^  I  =  sm  «  +  ö"  I  ^  I  sin  2  c^ .  .  .  .  3) 


Es  ergeben  sich  demnach  folgende  zusammengehörige  Werthe : 


c«=180° 


cos  c^  =  1 
cos  (z  =  0 
cos  a  =  —  1 


cos«  =  ^^, 


cosa  = 


J.  i? 

B 
E 


=«('+^l) 


s  =  0 
s 

s  =  2R 
s  =  B 


^  =  0 

^=1 

u 

u         ^8 

m 

=4.-ll)>.-,+l(i)' 


Der  Mittelwerth  von  —  ist  ebenfalls  =  — . 

U  TT 

Eine  somit  durch  den  geometrischen  Zusammenhang  gefor- 
derte variable  Länge  der  Verbindungsstange  kann  dadurch 
erreicht  werden,  dass  man  eines  der  beiden  Enden  derselben 
schleifenförmig  bildet,  so  dass  sich  entweder  der  Endpunkt  A 
des  Armes  CA  oder  der  feste  Punkt  Cj  (Jj)  in  der  Schleife 
verschieben  kann,  während  jeweils  das  andere  Ende  der  Ver- 
bindungsstange lediglich  drehbar  eingebliagt  ist ;  es  kann  abei: 
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die  Stange  auch  an  beiden  Enden  drehbar  in  die  Punkte  A 
und  Ji  eingehängt,  in  ihrer  Länge  aber  variabel  hergestellt 
sein;  hieraus  ergeben  sich  die  dreierlei  Anordnungen  Fig.  342 
a.,  b.  und  c.    Die  erste  Anordnung   (Fig.  342  a.)  ist  die  beim 


h. 


Fig.  342. 


Betrieb  von  Eisenhobelmaschinen  vorkommende,  und  ist  dabei 
die  Oscillation  der  Schleifenschwinge  Zweck,  die  zweite  und 
dritte  Anordnung  (Fig.  342  b.  und  c.)  ist  die  den  oscillirenden 
Kolbenmaschinen  zu  Grunde  liegende,  und  ist  bei  den  letzteren 
die  Längenänderung  der  Stange  Zweck,  d.  h.  die  Verschiebung 
des  zweiten  Endes  der  in  den  rotirenden  Kurbelzapfen  einge- 
hängten Stange  gegen  den  festen  Punkt  6\  {Ai), 

Ist  die  schwingende  Bewegung  der  Schleife  Zweck  (Fig.  342  a.), 
so  ist  jederzeit  am  Endpunkte  der  Schwinge  ein  Druck  T  thätig, 
und  zwar  als  Kraft  oder  als  Widerstand ;  der  Weg,  welchen  der 
Angriffspunkt  von  T  zurücklegt,  ist  durch  den  Oscillations- 
winkel  ß  der  Schleifenschwinge  bedingt. 

Es  ergibt  sich 


R 


sin/9 


sin/9 


E       sin  (180°— c^  —  /:?)       sin  c^ cos /5?  +  cos  a sin /9  ' 

-p 
cos  a-\-%ma  cotg  /^  =  ^ » 

cotg/?=(f-.cos«)^ 4) 

Einen  Maximalwerth  erhält  der  Winkel  ß  für  den  Werth 

E 


COSCi  = 


E' 


Für  diesen  Werth  wird 


^   ^     (E     R\          1 
max. cotg/9=  I ^  —  ^ i ,  , = 


Rfi^-iß' 
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und  daher 


max.  cotg/S=  [/(;g)  —  1 ^) 


7> 

Setzt  man  hierin  wieder  ^=cosa,  so  wird 

max.  cotg  /9= tg  a^ 6) 

d.  h.  der  Maximalwerth  des  Oscillationswinkels  der  Schleifen- 
schwinge tritt  ein,  wenn  die  beiden  Winkel  u  und  ß  sich  zu 
90°  ergänzen,  und  mithin  die  Linien  i?,  E  und  L  ein  recht- 
winkliges Dreieck  bilden.  In  diesem  Augenblick  ist  somit  der 
Winkel  der  Schwinge  mit  dem  Kurbelarm  =  90°  und  die  am 
Endpunkt  der  Schwinge  normal  zu  deren  Länge  wirkende  Kraft  T 
wirkt  in  einer  Richtung  parallel  zu  derjenigen  des  Kurbelarmes. 
Es  ist  dieses  somit  eine  Todlage,  in  welcher  ein  Antrieb  von 
der  Schwinge   auf  die   Kurbel  nicht   ausgeübt  werden  kann. 

Die  Winkelgeschwindigkeit  der  Schleife  =tv  =  -jjj 

deren  Maximalwerth  für  «  =  0° 

u 


«;(n.ax)  =  ^=jr3r^, 


und  deren  Minimal werth  für  a  =  180° 
...        u  u 

Die  gesammte  Schwingungszeit  für  Vor-  und  Rückgang  der 
Schleifenschwinge  ist  natürlich  der  ganzen  Umdrehungszeit  der 
Kurbel  gleich;  die  Schwingung  nach  der  einen  Seite  entspricht 

J? 

aber  dem  Kurbeldrehungswinkel  2«  für  co^a  =  -^,  und  die- 

jenigen  nach  der  entgegengesetzten  Seite  dem  Kurbeldrehungs- 
winkel 360°— 2  c^. 

H 

Es  wird  z.  B.  für  cos  «=-^=0,5, 

a=  60°.../9.„ax.  =  30°, 
2c^  =  120°, 
360  — 2a  =  240°. 
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Ist  die  oscillirende  Bewegung  der  Schleife  Zweck,  so  hat 
die  letztere  von  dem  Kurbelzapfen  oder  dem  darauf  ange- 
brachten Gleitstück  einen  erheblichen  Druck  auszuhalten,  in 
Folge  dessen   sich   auch  dort  Reibung  und  Abnützung  ergibt. 

Der  Druck  gegen  die  Schleifenseiten  ist  nicht  constant.  Ist 
die  ganze  Länge  der  Schwinge  =  A  (gerechnet  von  ihrem 
Schwingungsmittelpunkt  C  bis  zum  AngrifiFspunkt  des  Druckes 
jP),  so  ist  die  Pressung  gegen  eine  Seite  des  Schleifenrahmens 
für  den  Drehungswinkel  der  Kurbel  «  =  0^ 


und  für  «=180° 


Ä  A 


und  dessen  mittlerer  Werth  somit  =^  = —  (^^ -f-^«)?   ^^^r 

Die  dieser  mittleren  Pressung  Q  entsprechende  Reibungsarbeit 
ergibt  sich  daher  mit 

und  im  Vergleich   zur  gleichzeitigen  nützlichen  Arbeit  von  T 
im  Betrage  von 

T  .A.2ß 

ergibt  sich 

r  2RE  u 


rj  = 


TA,2ß^'2ß{E^-^Ri)^  .(E     B 


^(i-l) 


E 

Ist  hierin  beispielsweise  ^  =  2   und   daher  /?=  30°  =  0,5236, 

ferner  «  =  0,1,  so  wird 
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Anwendung  findet  das  Kurbelgetriebe  mit  schwingender 
Schleife  insbesondere  in  der  Form  von  Fig.  342  c.,  wobei  die 
Enden  der  Verbindungsstange  sowohl  an  dem  Ende  A  des 
Armes  C-4,  als  auch  bei  Ci{Ai)  charnierartig  eingehängt  sind, 
und  ihre  Länge  durch  zweitheilige  Construction  variabel  ge- 
macht ist.  Dabei  ist  meistens  der  eine  Theil  der  Stange, 
welcher  in  den  Kurbelzapfen  A  eingehängt  ^st,  als  Kolben- 
stange, der  andere  Theil,  welcher  um  den  Fixpunkt  Cj  {A^ ) 
drehbar  ist,  als  Führung  der  Kolbenstange  (Stopfbüchse, 
Cylinder  etc.)  construirt.  Diese  Construction  erlaubt  Ausfüh- 
rung eines  Kurbelgetriebes  auf  möglichst  kleinem  Raum  bei 
möglichst  geringer  Längenausdehnung  in  der  Richtung  des 
Abstandes  CCi  und  mit  möglichst  wenigen  Theilen.  Ersteres 
ist  zumeist  nöthig  bei  Schiffsmaschinen,  letzteres  dagegen  bei 
hydraulischen  Kolbenmotoren,  bei  welchen  wegen  der  man- 
gelnden Elasticität  des  Treibwassers  stossweise  Einwirkungen 
auf  die  Bestandtheile  des  Kurbelmechanismus  sich  ergeben 
müssen,  welche  um  so  nachtheiliger  sein  werden,  aus  je  mehr 
einzelnen  Theilen  das  Getriebe  besteht,  deren  Verbindungs- 
stellen zunächst  unter  Stössen  und  Erschütterungen  leiden. 


§.  81.   Constructive  Ausführung  der  schwingenden  Kurbelsclileife. 

Bei  der  nahezu  ausschliesslichen  Benutzung  des  schwingenden 
Kurbelschleifengetriebes  in  der  Form  der  oscillirenden  Kolben- 
maschinen sollen  einzelne  Details  auch  nur  hiefür  kurz  erwähnt 
werden. 

Der  in  den  rotirenden  Kurbelzapfen  eingehängte  Theil  der 
Verbindungsstange  ist  nahezu  ausnahmslos  als  Kolbenstange 
von  rundem  Querschnitt  construirt,  an  welche  sich  direct  der 

Fig.  343. 


jfStL 


ll-iP 
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den  Kurbelzapfen  aufnehmende  Lagerkopf  anschliesst.  Dieser 
ist  dabei  stets  als  offener  Kopf  construirt  nach  den  Typen 
von  Fig.  343,  mit  Rücksicht  auf  die  bei  solchen  Getrieben 
meistens  sich  lindende  Anordnung  der  Kurbelkröpfung,  bei 
welcher  geschlossene  Köpfe  keine  Anwendung  finden  können. 
Kolbenstangen  und  Lagerkopf  sind  aber  meistens  nicht  in 
einem  Stücke  gebildet,  sondern  die  Verbindung  der  beiden 
Theile  auf  ähnliche  Weise  wie  beim  Kreuzkopfe  (Fig.  323) 
erreicht. 


XV.  KURBELGETRIEBE  MIT  SCHWINGE. 

§.  82.   Allgemeine  Anordnung. 

Verzichtet  man  auf  eine  absolut  geradlinige  Führung  de& 
hin  und  her  gehenden  Endes  b  der  Triebstange,  so  kann,  unter 
gänzlicher  Vermeidung  der  an  den  Linealführungen  des  Kreuz- 
kopfes auftretenden  Reibung,  der  geradlinigen  Bewegung  von 
b  eine  schwingende  substituirt  werden,  welche  der  ersteren  um 
so  näher  liegt,  je  grösser  die  Länge  des  schwingenden  Armes,, 
je  kleiner  der  Schwingungswinkel  und  je  flacher  der  Schwing- 
ungsbogen  ist. 

Es  ist  dies  ein  specieller  Fall  der  Bewegungsübertragung 
zwischen  zwei  rotirenden  Armen,  wobei  nur  der  eine  (kleinere) 
Arm  eine  volle  Umdrehung  macht  (§.  61  pag.  342).  Es  tritt 
somit  das  Ende  des  schwingenden  Armes  an  Stelle  des  Kreuz- 
kopfes, und  kann  diese  Anordnung  vor  Allem  benützt  werden, 
um  die  Bewegungslänge  der  (bei  dem  einfachen  Kurbelgetriebe 
an  den  Kreuzkopf  sich  anschliessenden)  Stange  zu  vergrössern 
oder  zu  verkleinern  oder  deren  Bewegungsrichtung  zu  ändern. 
Hieraus  entstehen  die  Anordnungen  Fig.  344. 

Fig.  344. 
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Für  die  letzte,  die  Schubkraft  P  aufnehmende  Stange  aber 
soll  jederzeit  die  Bedingung  erfüllt  werden,  dass  sie  sich  voll- 
kommen o.der  doch  nahezu  geradlinig  bewege,  während  ihr 
doch  von  einem  schwingenden  —  also  nicht  geradlinig  sich  be- 
wegenden -—  Arme  aus  die  Bewegung  mitgetheilt  wird.  Es  muss 
daher  zwischen  das  Ende  der  Stange  und  den  schwingenden 
Arm  irgend  ein  Zwischenglied  eingeschaltet  werden,  welches 
einerseits  eine  sichere  Bewegungsmittheilung  gestattet,  anderer- 
seits aber  auch  genügende  Nachgiebigkeit  besitzt,  um  die  gerad- 
linige Bewegung  des  Stangenendes  nicht  zu  stören. 

Diese  Aufgabe  ist  in  §.  63  rechnend  durchgeführt,  in  Nach- 
folgendem möge  sie  constructiv  gelöst  werden. 

Fiff.  345.  ^'  '^'   ^'^'  ^^^   ^^ 

die  Schwinge,  der  gerad- 
linig zu  führende  Punkt 
sei  P,  das  zur  Vermit- 
telung  der  Bewegung  an- 
zubringende nachgiebige 
Zwischenglied  sei  die 
Stange  AAi. 

Ä    bewege    sich    in 
einem    Kreise    mit    dem 
Schwingungswinkel   2  a, 
und  P  im  Bereich  einer 
\  geraden     Linie,      deren 

genaue  Einhaltung  zu- 
nächst für  die  drei  Hauptlagen  (höchste,  mittlere,  tiefste) 
gefordert  ist.  Hiedurch  sind  auch  drei  Lagen  des  zweiten 
Punktes  Jj  des  Zwischengliedes  ÄAi  gegeben,  durch  welche 
man  einen  Kreisbogen  legen  kann  mit  dem  Mittelpunkt  in 
Ci.  Veranlasst  man  umgekehrt  den  Punkt  Ai  des  Zwischen- 
stückes, durch  starre  Verbindung  in  dem  Kreise  um  Ci  sich 
zu  bewegen,  während  A  sich  in  einem  Kreise  um  C  bewegt, 
so  wird  der  Punkt  P  auf  dem  Zwischengelenke  AAi  in  den 
drei  Hauptlagen  im  Bereiche  der  geforderten  geraden  Hub- 
liuie  liegen. 

Es  ist  hiebei   C  A   die  Hauptschwinge, 

CiAi  die  Gegenschwinge, 

und  beide  mit  festliegender  Drehungsaxe.  *) 


*)  Behufs  Erreichung  zweckmässiger  Anordnung  ist  es  zu  empfehlen, 
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Eine  zweite  Lösung  der  gestellten  Aufgabe  besteht  darin, 
"dass  man  die  Drehungsaxe  der  Hauptschwinge  nicht  in  ein 
festes  Lager  legt,  sondern  demselben  innerhalb  gewisser  Grenzen 
Verschiebbarkeit  gibt,  indem  man  dieselbe  entweder  in  einem 
auf  einer  Schleife  befindlichen  Lager  oder  auf  einer  schwingenden 
Stütze  lagert.  Zur  Bestimmung  der  Länge  und  Lage  der  (in 
diesem  Falle  direct  in  die  Hauptschwinge  einzuhängenden) 
Oegenschwinge  verfahrt  man  auf  nachstehende  Weise : 

Man  verzeichnet  den  geradlinig 
zu  führenden  Punkt  P  in  seinen 
drei  Hauptlagen  (1,  2,  3)  und  er- 
hält damit  auch  die  entsprechen- 
den Hauptlagen  (1.  2.  3.)  des  be- 
liebigen Punktes  A  der  Haupt- 
schwinge, durch  welche  ein  Kreis- 
bogen zu  legen  ist.  Den  Halb- 
messer dieses  Kreisbogens  CA 
betrachtet  man  als  Länge  der 
starren  Gegenschwinge ,  welche 
ihren  festen  Drehungspunkt  in.  C 
hat.  Die  Drehungsaxe  der  Haupt- 
•schwinge  ist  in  dem  Endpunkte  einer  schwingenden  Stütze 
<7i  Ai  gelagert,  welche  ihre  feste  Drehungsaxe  in  Ci'hat.  CA 
schwingt  symmetrisch  um  den  Winkel  a  auf-  und  abwärts 
gegen  die  Horizontale,  Q  Ai  symmetrisch  um  den  Winkel  Ui 
vor-  und  rückwärts  gegen  die  Verticale. 

Schliesst  sich  direct  an  eine  Schwinge  eine  Stange  an, 
•deren  Ende  vollkommen  geradlinig  geführt  werden  soll  (z.  B. 
•durch  Lineale),  so  kann  die  Länge  der  letzteren  Stange 
für  die  Bestimmung  der  Länge  der  Schwinge  maassgebend 
sein,  wenn  die  seitliche  Ausweichung  des  in  die  Schwinge  ein- 
:gehängten  Endes  der  Stange  von  der  Richtung  der  gerad- 
linigen Bewegung  des  anderen  Endes  nicht  gross  sein  darf. 
Um  diese  seitliche  Ausweichung  möglichst  zu  reduciren,  lässt 
man  vor  Allem  durch  die  Richtung  der  geradlinigen  Bewegung 
die  Pfeilhöhe  f  des  Schwingungsbogens  halbiren.  Diese  ist  bei 
einem  Schwingungswinkel  =  2  c^  und  einer  Länge  der  Schwinge 
=  i?  gegeben  durch 

die  gerade  Hublinie  des  Punktes  P  so  zu  legen,  dass  sie  die  Pfeilhöhe 
^es  von  CA  und  in  Folge  dessen  auch  des  C^  A^  beschriebenen  Bogens 
halbirt. 
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f=B(l  —  cos«), 
und  der  Ausschlagswinkel  der  Stange  durch 

wenn  L  deren  Länge  ist,  für  welche  bei  guten  Ausführungen 

i>l,5Ä 

festgehalten   wird,   während  auch  der  Schwingungswinkel   2cc 
nicht  über  60°  genommen  werden  soll. 

§.  83.    Schwingen  mit  massiven  und  homogenen  Tragwandungen. 

Diejenigen  massiv  construirten  Schwingen,  welche  in  Ver- 
bindung mit  Kurbelgetrieben  ihre  Anwendung  finden,  sind  bei 
Ausführung  in  Schmiedeisen  jederzeit  von  rechteckigem  Quer- 
schnitte mit  einfachen   oder  doppelten  Schilden,  bei  Ausfüh- 
rung in   Gusseisen   und  einfachen  Schilden  von  I-förmigem, 
bei  doppelten  Schilden  von  zweifach  C- förmigem  Querschnitte. 
Die  Inanspruchnahme  der  Schwingen  ist  jederzeit  eine  solche 
auf  Biegung   durch   eine   oder  mehrere  verschiedenartig  ver- 
theilte  locale  Belastungen  und  durch  ihr  Eigen- 
Fig.  347.  gewicht ,    in    Folge   deren   sich    das  Angriffs- 

(Biegungs-)  Moment  der  äusseren  Kräfte  =ili" 
und  bei  vorläufiger  Annahme  eines  einfachen 
rechteckigen  Querschnittes  die  Gleichung  ergibt 

worin   b  die  Breite  (Dicke), 

h  die  Höhe  des  Rechteckquerschnittes, 
k   die  zulässige  Anstrengung  des  Materiales  ist. 
Ist  die  Länge  der  Schwinge  =  JR ,  gemessen  von  der  äussersten 
Belastungsstelle  bis  zur  Schwingungsaxe,  so  wird  in  der  Regel 

7i  =  —  bis  -^  R  gewählt,  und 

Je  =  3  Kgr.  per  □"""  bei  Schmiedeisen  und 
1,5  Kgr.  per  □""»  bei  Gusseisen  gesetzt. 
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Man  erhält  somit 


h  =  -r  -f\  =  2  y-  für  Schmiedeisen, 
4-7-  für  Gusseisen, 


1) 


Für  irgend  eine  andere  Querschnittsform  ist  der  mit  b  und  h 
bestimmte  rechteckige  in  den  in  Bezug  auf  Biegung  gleich- 
werthigen  anderen  Querschnitt  zu  verwandeln.  So  erhält  der 
durch  seine  ganze  Länge  zweischildige  schmiedeiserne  Hebel 
eine  durchgängig  gleiche  Dicke  6i==i/2  6  bis  0,6  6;  spaltet  sich 
dagegen  der  einfache  Hebel  erst  an  seinem  Ende,  etwa  um  zur 
Doppellagerung  eines  Zapfens  zu  dienen,  so  wird  jeder  der  ge- 
spaltenen Theile  eine  Dicke  b^  =  %  b  bis  3/4  b  erhalten.  Zwei- 
schildige  Hebel  bedürfen  einer  Querverbindung,  durch  welche 
die  gleichmässige  üebertragung  der  Belastung  auf  beide  Schilde 
gesichert  ist  (Fig.  348). 

Fig.  348. 


Für  den  bei  Gusseisen  zumeist  sich   findenden  I-förmigen 
Querschnitt    (Fig.   349)    ist    zunächst    die  Bedingung   aufzu- 


Fig.  349. 


stellen 


worin   Wx  = 


Wu=Wi 


2) 


H 


Keller,  Co nsl rucf ionshh re. 
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Das  in  dieser  Formel  enthaltene  Trägheitsmoment  eTi  ergibt 
sich  für  den  I-förmigen  Querschnitt  mit 


12 


■[-(■-|)(-%)"]- 

und  daher 

Setzt  man  nun  in  Gleichung  2. 


und  behält  die  einmal  gewählte  Höhenbegrenzung  der  Schwinge 
bei,  d.  h.  ist  h  =  H,  so  wird 


b  =  B{l-a), 
B         1 


3) 


6~1  — «' 

worin  zur  Vereinfachung 

gesetzt  ist.  Es  entwickelt  sich  hieraus  für  die  üblichen  Werthe 
von  -^und  -^nachstehende  Tabelle  der  entsprechenden  Werthe 


B 

b 

y_  _ 


von  -T-: 

0 


jg.  =  0,03      0,04      0,05      0,06      0,07      0,08      0,09      0,10 


1  =  0,3 

2,39 

2,20 

2,04 

1,91 

1,80 

1,70 

1,62 

1,56 

0,4 

1,99 

1,88 

1,78 

1,69 

1,62 

1,55 

1,49 

1,44 

0,5 

1,71 

1,64 

1,57 

1,52 

1,47 

1,42 

1,38 

1,34 

Meistens  wird  hierin  noch  dazu  ß  =  y  gesetzt. 
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Die  sehr  oft  in  der  Mittellinie  vorhandene  Längsrippe  ist 
ausser  Berücksichtigung  geblieben,  weil  sie  (:2unächst  der  neu- 
tralen Axe  gelegen)  auf  die  Festigkeit  nur  geringen  Einfluss  hat. 

Fig.  350. 


Wird  anstatt  des  I-fÖrmigen  ein  zweifacher  C-förmiger 
Querschnitt  gewählt,  so  kann  für  diesen  die  Berechnung  deö 
I-Querschnitts  gelten,  doch  soll  hiebei  der  verticale  Steg  ß^ 
eines  jeden  Schildes  wieder  ungefähr  =  y  (Dicke  der  Gurtungs- 
flansche) werden. 

Die  Höhenbegrenzung  der  Schwinge  wird  möglichst  nach 
der  Form  eines  Trägers  von  gleicher  Festigkeit  gebildet,  welche 
bekanntlich  bei  alleiniger  Berücksichtigung  der  Belastung  am 
freien  Ende  und  bei  gleichen  Breiten  der  Querschnittsabmes- 
sungen diejenige  der  gewöhnlichen  Parabel  ist  (für  rechteckigen 
Querschnitt  genau,  für  andere  Querschnittsformen  nur  an- 
nähernd). 

Mit  Rücksicht  auf  die  Anbringung  eines  Zapfens  am  Ende 
der  Schwinge  wird  statt  der  Parabel  eine  andere  Form  sub- 
stituirt,  bei  welcher  die  mittlere  Höhe  h^=H  mit  der  Endhöhe 
Äj=:0,44JEf  bis  0,5  jEf  durch  eine  stetige  krumme  oder  eine 
geradlinige  Begrenzung  verbunden  wird  (Fig.  348  und  350). 


§.  84.   Schwingen  mit  genieteten  Blechtragwänden. 

Der  Querschnitt  derjenigen  schwingenden  Hebel,  welche 
aus  Blechen  und  Winkeleisen  durch  Vernietung  hergestellt 
sind,  ist  im  Allgemeinen  der  I-förmige,  und  können  dessen 
Dimensionen  auf  die  gleiche  Weise  bestimmt  werden,  wie  es 
im  vorhergehenden  Paragraphen  für  homogene  I-förmige  guss- 
eiserne Schwingen  gezeigt  wurde,  indem  man  die  Bedingung 
der  Aequivalenz  des  rechteckigen  und  I-förmigen  Querschnittes 
aufstellt  und  dabei  auf  die  Gleichung  kömmt 

29. 
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B         1 


6-y---^' ^) 


worin 


=0-l)('-W 


ist.    Der  Wertli  der  Verhältnisse  ^  und  ^r  wird  für  Schmied- 

JD  H 

eisen  passend  angenommen  mit 

4=0,03  bis  0,1, 
Jj 

4=0,01  bis  0,05. 

Bequemer  aber  ist  nachstehende  Methode. 
Für  die   auf  Biegung  in  Anspruch  genommene  Schwinge 
gilt  jedenfalls  die  Gleichung 

M=WJc  =  —]c=-^lc, 2) 

e  1    TT 

wobei  M  das  Angriffsmoment  der  äusseren  Kräfte, 

J    das  Trägheitsmoment  der  Querschnittsform, 
W  der  Widerstandsmodul  der  Querschnittsform, 
e     die  Entfernung  der  äussersten  gezogenen  oder  ge- 
drückten Faser  von  der  neutralen  Axe,  bei  sym- 
metrischem Querschnitte  ==— fl", 

h     die  zulässige  Spannungsintensität, 
H  die  äusserste  Höhe  der  Schwinge  ist. 

Bezeichnet  ferner 

Hl  den  innersten  lichten  Abstand  der  beiden  Gurtungen, 
Hq  den  Schwerpunktsabstand  der  beiden  Gurtungen, 

y  ,  B  =  F  den  Querschnitt  einer  Gurtung, 
ß  =  JSd  die  gesamrate  Stärke  der  verticalen  Stegbleche, 

so  gilt  jedenfalls 


^Google 
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und 

2 

Man  kann  hierin  annähernd  i/i=  Hq  setzen,  d.  h.  den  verti- 
calen  Steg  bis  zum  Schwerpunkt  der  Gurtung  reichend  an- 
nehmen, und  erhält  dann 

W==^[F+li2;d)Ho ) 3) 

Es  ergibt  sich  mithin  aus  Gleichungen  2.  und  3. 

F^^L^-U^S)Ho 4) 

^  ~H 
oder  für  eine  erste  annähernde  Berechnung  genügend  genau 

^=-Ä^-h-'^^o-'-: ^> 

Zur  Auflösung  dieser  Gleichung  bedarf  man  vor  Allem  des 
Werthes  von  (-S'3),  welcher  innerhalb  gewisser  Grenzen  frei 
angenommen  werden  kann.  Der  kleinste  zi||ässige  Werth  von 
(J?3)  bestimmt  sich  durch  die  Bedingung,  dass  der  verticale 
Steg  die  Vertical-(Schub-)kraft  V  aufzunehmen  hat,  welche 
gleich  ist  der  totalen  transversalen  (verticalen)  Belastung  der 
Schwinge  und  sich  zusammensetzt  aus  den  verschiedenen  lo- 
calen  Belastungen  und  dem  Eigengewicht  der  Schwinge;  es- 
gilt  mithin  die  Gleichung 

-'>^ "> 

Die  zulässige  Anstrengung  k^  kann  hierin  =3  Kgr.  per  □'""» 
angenommen  werden. 

Der  kleinste  praktisch  zulässige  Werth  für  die  einfache 
Blechstärke  d  ist  8'"»^;  unter  diesem  Werthe  würde  der  Steg 
nicht  genügende  Steifheit  besitzen.    Der  grösste  praktisch  zu- 
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lässige  Werth  für  die  einfache  Blechstärke  ist  d=  15"»",  welcher, 

bei  einem  Nietverhältniss  —  =  1,75,  eine  Stärke  der  Nietbolzen 

o 

zu  d  =  25™'"  entspräche.    Resultiren  grössere  Stärken  für  den 

Steg  als  15""»,  so  werden  mehrere  einzelne  Bleche  angenommen, 

und  die  Schwinge  wird  mit  zwei  parallelen  Schilden  construirt, 

deren  jeder  wieder  aus  einem  oder  mehreren  Blechen  gebildet 

sein   kann,   für  welche   aber   wieder  die   Grenzwerthe  von  je 

3mm  und  15»""  einzuhalten  sind. 

Das  Gleiche  gilt  bei  der  Darstellung  des  Gurtungsquer- 
schnittes  aus   einzelnen  übereinanderliegenden   Blechlamellen. 

Auch  für  die  Breite  der  Gurtungen  ist  eine  Minimalgrenze 
dadurch  gesteckt,  dass  dieselbe  zur  Vermeidung  der  seitlichen 

x\usknickung  nicht  kleiner  als  —  bis  —  der  ganzen  Länge  der 

Schwinge  (eventuell  beider  Arme  zusammen)  werden  soll. 
Ferner  ist  dabei  auf  Verschwächung  durch  die  '^  Nietlöcher 
Rücksicht  zu  nehmen,  d.  h.  die  dem  Querschnitte  F  ent- 
sprechende Breite  der  Gurtungslamellen  um  die  Summe  der 
Durchmesser,  der  in  einen  Querschnitt  fallenden  Nietlöcher  zu 
vergrössern. 

Bei  grösseren  Objecten  kann  man  die  Gurtungen  auch  mit 
varijibler  Stärke  herstellen,  indem  man  die  Anzahl  der  Gurt- 
ungslamellen de% wechselnden  Anstrengung  der  Gurtung  ent- 
sprechend gegen  das  Ende  der  Schwinge  abnehmen  lässt.  An 
allen  Stellen,  wo  die  Gurtungen  zu  irgend  welchem  Zwecke 
ausgeschnitten  werden,  muss  eine  Verstärkung  derselben  in 
der  Dicke  durch  Beilage  einer  weiteren  Lamelle  vorgesorgt 
werden.  Solche  Ausschnitte  sind  vornehmlich  zu  finden  an  den 
Enden  (den  Balancierköpfen),  wo  innere  Zapfen  zur  Einhängung 
der  Triebstangen  sich  vorfinden. 

Für  die  Verbindungen  der  einzelnen  Theile  (Bleche  und 
Winkeleisen)  des  die  Schwinge  bildenden  Blechträgers  gelten 
folgende  Regeln: 

A.  Stösse  in  den  Gnriungshlechen. 

1.  Jeder  Stoss  muss  mit  einer  Stossplatte  gedeckt  werden 
(Fig.  351  a.). 

2.  Bei  abnehmendem  Gurtungsquerschnitt  kann  als  solche 
Stossplatte  auch  die  an  eben  dieser  Stelle  abgängige 
oberste  Gurtungslamelle  benützt  werden  (Fig.  351  b.). 
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3.  Bei  constantem  Gurtungsquerschnitt  kann  man  die  Stösse 
derart  wechseln  lassen,  dass  sich  die  einzelnen  Lamellen 

Fig.  351. 


überbinden   (Fig.  351c.).    Es  darf  aber  in  diesem  Falle 
nur  die  um  1   verminderte   Zahl   der   Gurtungslamellen 
als    efiFectiv    den    Querschnitt  F  bildend    angenommen 
werden. 
4.  Die  Anzahl  der  Nieten  auf  jeder  Seite  eines  Stosses  muss 
darnach  bestimmt  werden,  dass  deren  Querschnitt  min- 
destens dem  durch  die  Nietlöcher  der  ersten  Reihe  ver- 
schwächten Querschnitt  des  gestossenen  Bleches  gleich  ist. 
Würde  bei  grosser  Anzahl  übereinander  liegender  Lamellen 
die  Länge   des   Bolzen   so   gross,   dass  ein  regelmässiges  An- 
stauchen   derselben   schwierig   oder  unmöglich  ist,  so  werden 
statt  der  Nietbolzen   Schrauben,   die  auch  bei  Brückenbauten 
oft  benützten  conischen  Bolzen,  angewandt  (Fig.  352). 

Das  Schraubengewinde  darf  nicht  inner- 
halb der  zu  verbindenden  Bleche  fallen,  da- 
her eine  verhältnissmässig  dicke  Unterlag- 
scheibe nöthig  ist.  Das  seitliche  Schrägmaass 
für  den  conischen  Bolzen  beträgt  1  :  50. 

B.  Stösse  in  der  BUchivand, 

Bei  grösseren  Constructionen  von  Schwin- 
gen werden  die  verticalen  Wandbleche  nicht 
mehr  in  einem  Stück  ausgeführt,  sondern  aus 
einzelnen  Blechtafeln  zusammengesetzt,  für 
welche  die  Stossstellen  entweder  vertical  (Fig.  353  a.)  oder 
horizontal  (Fig.  353  b.)  oder  vertiöal  und  horizontal  (Fig.  353  c.) 
oder  endlich  schräg  (Fig.  353  d.)  laufen  können.  Für  diese 
Stossverbindungen  gelten  folgende  Regeln : 

1.  Horizontale  Stösse  finden  sich  meistens  längs  der  Mittel- 
linie der  Blechwand.  Für  die  Stärke  der  Stossverbindung  ist 
die  horizontale  Schubkraft  in  der  neutralen  Axe  maassgebend, 
welche  per  Längeneinheit  gleich   der   auf  die  Längeneinheit 
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bezogenen  an  der  gleichen  Stelle  treffenden  verticalen  Schub- 
kraft ist,  mithin  für  eine  Stelle,  an  welcher  die  Höhe  des 
Wandblechs  =  H  ist,  den  Werth  hat 

Fig.  353. 


Ist  die  Entfernung  zweier  Nieten  (in  der  Richtung  der 
Stossfuge  gemessen)  =a,  so  trifft  auf  diese  Länge  =a  eine 
Schubkraft 

V 


a.S  =  a 


H' 


welche  für  die  Stärke  des  Nietbolzen  d  maassgebend  ist  Es 
gilt  bei  einer  zulässigen  Anstrengung  der  Nietbolzen  =^2 
mithin  die  Gleichung  für  die  jederzeit  doppeltschnittige  Nietung 


7) 


während   für  das   auf  die   gleiche  Länge  sich  findende  Blech 
bei  einer  Anstrengung  =Jcj^  gilt 


ajj:  =  (a—  d)dJci    . 
Aus  diesen  beiden  Gleichungen  folgt 


d^TT 

a _7r    '^  j^    I    1 

~d~  2'Tt^   d  "•"    • 


8) 


Digitized  by 


Google 


457 

Hierin  kann  man  setzen   für   das  Blech  ä*i  =  3  Kgr.  per  □""", 

für  den  Nietbolzen  Ä'^  =  5     >       >       > 
und  wird  mithin 

-?  =  2.618|  +  1, 9) 

und  daher  bei       —  =  1,5  1,75  2 

o 

|.  =  4,93        5,58        6,24. 

2.  Verticale  Stösse  haben  gleichfalls  die  verticale  Schub- 
kraft auszuhalten,  welche  per  Höheneinheit  für  eine  Stelle,  an 
welcher  die  Höhe  der  Wand  =H  ist,  den,  Werth  hat 

S--g, 

und  daher  auf  eine  Höhe  gleich  der  Entfernung  a  zweier  Nieten 

Um  die  Anzahl  n  der  Nieten  d^  welche  zu  beiden  Seiten 
eines  Verticalstosses  anzubringen  sind,  zu  berechnen,  setzt  man 

H 

n  =  — , 
a 

und  hat  mithin  bei  einer  zulässigen  Anstrengung  =^2 


V  d^  TT 

—  =—-^k2      für  einschnittige  Nieten, 

V  d^  TT 

—  =2—.-lc2  für  doppelschnittige  Nieten. 


.10) 


3.  Verbindung  der  Blechwand  mit  den  Gurtungen,  Die  hori- 
zontale Schubspannung,  welche  auch  hier  maassgebend  ist  für 
die  Stärke  der  Verbindung,  hat  in  der  Nähe  der  Gurtung  den 
Werth  per  Längeneinheit 
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wobei  S  die  Schubspannung  in  der  neutralen  Axe  ist.    Es  ist 
mithin  hier  zu  setzen  (analog  Gleichung  7.) 


a  --  ^  =  -j^  ]c2      für  einschnittige  Nieten , 


4   V         d^  TT 
a  —  -=jz=z2  —r^  1^2   für  doppelschnittige  Nieten, 
o  Jti.  4 

während  das  Blech  gerechnet  war  nach  der  Gleichung  8.  mit 

V 

Es  wird  mithin 

für  einschnittige  Nieten -ji=  "t^  r^  "S^  +  1  ? 

et        Ib  iCi    0 

für  doppelschnittige  Nieten  .  .  .  -j  =  -5^  t^  -r  +  1  ? 

a        o    fCi    0 

oder  wieder  mit     Jci  =  3,0  Kgr.  per  □"""  für  das  Blech, 

^«2  =  5,0     >        >        >     für  den  Nietbolzen» 


für  einschnittige  Nieten  ....  -r  =  1,64  -j-f"  ^  ? 
für  doppelschnittige  Nieten  .  -j  :i=  3,27  -r^  +  1  • 


12) 


§.  85.   Hauptdimensionen  schwingender  Hebel  von  durchbrochener 
(Fachwerk-)  Consiruction. 

Die  hieher  gehörigen  Schwingen  zeigen  entweder  die  Form 
einfach  verstrebter  Balken  und  bietet  dabei  der  ganze  Arm 
der  Schwinge  die  Gestalt  eines  gleichschenkligen  Dreieckes  mit 
kräftigen,  die  Seiten  darstellenden  Balken,  oder  dieselben 
zeigen  complete  Gitterform  mit  einseitig  laufenden  oder  ge- 
kreuzten Streben. 

Die  Berechnung  erfolgt  für  beide  Arten  auf  gleiche  nach- 
stehende Weise: 

Es  muss  in  der  Schwinge,  als  in  einem  durch  äussere 
Kräfte  angegriffenen  Träger,  zwischen  diesem  und  den  innern 
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Spannungen  Gleichgewicht  vorhanden  sein.  Schneidet  man 
daher  durch  irgend  einen  geradlinig  oder  krummlinig  ge- 
führten Schnitt  ein  Stück  des  Trägers  ab,  so  muss  für  dieses 
Stück  das  Gleiche  gelten,  und  muss  daher  zwischen  den  auf 
dieses  Stück  einwirkenden  äusseren  Kräften  und  den  in  den 
geschnittenen  Stäben  herrschenden  Spannungen  ebenfalls  Gleich- 
gewicht vorhanden  sein,  d.  h.  es  darf  vor  Allem  kein  resu- 
tirendes  Drehungsmoment  existiren,  oder  es  muss  die  alge- 
braische Summe  der  statischen  Momente  aller  äusseren  und 
inneren  Kräfte  =0  sein.  Der  Drehungsmittelpunkt  für  diese 
statischen  Momente  kann  ganz  beliebig  liegen. 

Fig.  354. 


Sind  die  äusseren  Kräfte  Pi  ,  P^  .  .  . ,  deren  normale  Ab- 
stände vom  Drehungspunkt  2^i,  i?2  •••?  ferner  die  in  den  Stäben 
herrschenden  unbekannten  Spannungen  S,  T,  2) . . .  und  deren 
Hebellängen  5,  ^,  d  .  .  . ,  so  gilt  die  Gleichung 

PiVi+F2lh  ...+8s  +  Tt  +  Dd+  ..  .=0 1) 

Da  aus  dieser  einzigen  Gleichung  die  sämmtlichen  unbe- 
kannten Spannungen  S,  T  und  B  etc.  nicht  gefunden  werden 
können,  so  legt  man  den  theoretisch  beliebig  gelegenen  Dreh- 
ungsmittelpunkt derart,  dass  von  den  Hebellängen  s^  t,  d  etc. 
sämmtliche,  mit  Ausnahme  eines  einzigen,  =  0  werden,  d.  h. 
man  legt,  wenn  z.  B.  durch  den  geführten  Schnitt  nur  die 
drei  Stäbe  mit  den  Spannungen  Ä,  T  und  D  geschnitten 
werden,  zur  Berechnung  der  Spannung 

S  den  Drehungspunkt  in  den  Durchschnitt  von  T  und  Z), 
T    >  >  >     >  >  >     /S     >     i), 

i)    >  >  >     >  >  >     Ä     >     T. 

Nimmt  man  dabei  in  den  geschnittenen  Stäben  alle  die 
inneren  Spannungen  im  Sinne  gegen  die  Schnittstelle  hin 
wirkend,  mithin  als  Zugspannung  an,  so  werden  im  Resultate 
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diejenigen,  welche  keine  eigentlichen  Zugspannungen,  sondern 
Druckspannungen  sind,  mit  negativen  Zeichen  resultiren.  Man 
erhält  auf  diese  Weise  ein  aus  einzelnen  Stangen  gebildetes 
Trägersystem,  bei  welchem  kein  Theil  auf  Biegung  in  An- 
spruch genommen  ist. 

Der  Querschnitt  F  jedes  einzelnen  Theiles  ist  nach  Maass- 
gabe der  zulässigen  Spannungsintensität  k  zu  berechnen  nach 
<ler  Formel 

F=-r~  bezw.  =  -r  bezw.  =  -j^  etc. , 

wobei  die  zulässige  Spannung  k  für  Zug  und  Druck  gleich 
gross,  etwa  =  3  Kgr.  per  ^y^^^  gesetzt  werden  darf.  Wegen 
der  Verschwächung  durch  Nietlöcher  muss  fiir  die  beiden 
Längsbänder  zu  dem  auf  Zug  gerechneten  Querschnitt  die 
grösste  Summe  der  in  einen  Querschnitt  treffenden  Nietloch- 
querschnitte beigezählt  werden.  Die  auf  Druck  in  Anspruch 
genommenen  Stäbe  bedürfen  keines  Zuschlages,  so  lange  die 
Länge  des  freien  Theiles  derselben  nicht  grösser  als  die  20- 
fache  kleinste  Ausdehnung  des  Querschnittes  derselben  ist, 
was  sich  für  rechteckige  Stabquerschnitte  auf  nachstehende 
Art  erweist. 

Für  die  rein  rückwirkende  Inanspruchnahme  eines  Stabes 
vom  Querschnitt  F  bei  einer  Belastung  Q ,  einem  Bruchcoef- 
ficienten  K  und  einem   Sicherheitsgrade  s  gilt  die  Gleichung 

FK=Qs, 1) 

dagegen  fürZerknickungsfestigkeit  bei  einem  Sicherheitsgrad  «i, 
einem  Elasticitätsmodul  E^  einer  Länge  L  und  einem  Träg- 
heitsmoment J  für  gleiche  Belastung  Q  die  Gleichung 

^  =  «^> 2) 

Hierin  kann  nun  gesetzt  werden  für  rechteckigen  Quer- 
schnitt {b  <C  h) 

J=.l^bzh=^l^b^F,, 3) 

wobei  Fl  der  Querschnitt  des  auf  Zerknickung  in  Anspruch 
genommenen  Stabes  ist.    Es  wird  mithin  aus  1.,  2.  und  3. 
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^=«i' 


und 


sowie 


^.=s(fr«i- 


F      ,T»  E  s 


m 


4> 


Setzt  man  hierin 


so  wird 


i;=  20000, 

F~4riu/  ' 


5> 


z.  B.  für 


=  20 


'20 


30 


35 


40 


45 


50 


^  =  0,97       1,52        2,19        2,98        3,89       4,93       G,08. 

Gleichung  4.  und  5.  geben  somit  den  Zuschlag  an,  welcher 
zu  einem  einfachen  auf  Druck  berechneten  rechteckigen  Stabe 
zu  geben  ist,  um  demselben  auch  genügende  (bei  s=Si  gleiche) 
Sicherheit  auf  Zerknickung  zu  geben.  Annähernd  kann  auch 
für  andern  als  einfach  rechteckigen  Querschnitt  obige  Gleichung 
und  Tabelle  gelten.  So  wird  man  z.  B.  einem  Stab,  für  w^elchen 

das  Verhältniss  y  =  30    gilt,   entweder   durch   Multiplication 

seines  Querschnittes  mit  2,19  oder  dadurch  auch  für  Zer- 
knickung genügende  Festigkeit  geben  können,  dass  man  durch 
Zufügung  einer  Mittelrippe  seinen  Querschnitt  zu  einem  T-för- 
migen   macht,   wenn   nur   die   Höhe  *hi  der  Mittelrippe  nicht 

kleiner  als  ^L  gemacht  wird.  Für  -^<120  ist  nämlich,  wie 

aus  der  Tabelle  folgt,  kein  Zuschlag  zu  geben. 

An  Stelle  der  Axen-  oder  Zapfenbefestigungen  ist  natürlich 
die  durchbrochene  Form  durch  einen  Schild  von  Blech  oder 
Gusseisen  auszufüllen. 
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Haben  derartige  Schwingen  mit  durchbrochenen  Wandungen 
nur  die  Form  verstrebter  Balken  (Fig.  354  a.),  so  muss  mit 
Eücksicht  auf  die  entstehende  Zerknickungsinanspruchnahme 
der  Querschnitt  der  beiden  Längsbalken  bei  Schmiedeisen- 
<;onstructionen  die  hohle  Kastenform  erhalten  (amerikanischer 
Balancier)  (Fig.  354  a.  und  356  f.). 

§.  86.   Schwingen  in  Form  von  Winkelhebeln. 

Winkelschwingen  linden  häufig  Anwendung  zum  Betrieb 
der  verticalen  Gestänge  von  Pumpen  und  Fahrkünsten  und 
sind  in  constructiver  Beziehung  ebenso  zu  bestimmen,  wie  die 
in  den  §§.  82—85  besprochenen,  d.  h.  in  Gusseisen  oder  Schmied- 
eisen, mit  homogenen,  genieteten  oder  durchbrochenen  Trag- 
wandungen. Besonders  ist  hiebei  der  Druck  zu  berechnen, 
mit  welchem  die  Axe  der  Winkelschwinge  in  ihr  Lager  ge- 
presst  wird. 

Sind  die  Längen  der  Arme  B  und  Bx ,  der  von  denselben 
eingeschlossene  Winkel  =5,  ferner  an  den  Enden  der  Arme 
die  Kräfte  P  und  Pj  thätig,  jederzeit  normal  gedacht  zur 
Richtung  der  Arme,  so  ergibt  sich  zunächst  das  Verhältniss 
der  Kräfte  durch 

^=A  .    1) 

und  der  resultirende  Axendruck  mit 

Q  =  yP"  +  PI  — 2  PPi  cos  ö7 


«-^K>+(|)'-K|)-" ^> 

Speciell  für 

,5=0°    wird  ^  =  P-Pi  =  p(l-^), 


3  =  90°       »     (?  =  ]/p«+P?  =  p|/l+(^)*, 
3  =  180°     >      Q  =  P+P,=p(l+^y 
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Der  letztere  Fall  ist  derjenige  der  geraden  zweiarmigen  Schwinge 

•(Balancier). 

Oft  wird  bei  Winkelschwingen  die  gegenseitige  Verstrebung 

der   beiden  Hebelarme    angewandt,   so   dass  an   Stelle  ihrer 

Inanspruchnahme  auf  Biegung  eine  solche  T  bezw.  T^  auf  Zug 

oder  Druck  tritt. 

Nimmt  man  hiebei  (Fig. 
355)  die  auf  die  Hebelenden 
einwirkenden  Stangenkräfte 
stets  in  gleicher  Richtung 
wirkend,  die  eine  horizon- 
tal, die  andere  vertical,  und 
die  Richtungen  der  Stangen- 
kräfte auf  den  Mittellagen 
der  Arme  normal  an,  seien 
ferner  die  Winkel  zwischen 
den  Richtungen  der  Stan- 
genkräfte und  den  Armen 

<(Pi2)  =  /?  bezw.  <(Piüi)  =  A, 
so  ergibt  sich  für  den  Arm  J? 

T\  P=sin(180^  — [/9-f /'])  ^  sin-, 
^-  ^  ''\?n"^'^^  =P(sin/gcotgr  +  cos/9) 3) 


T  erhält  seinen  Maximalwerth  für  (/9  + ;')  =  90°,  welcher 
Grenzwerth  bei  den  in  Fig.  355  gezeichneten  normalen  Ver- 
hältnissen auch  bei  grösster  Erhebung  von  JR  nicht  erreicht 
wird.  Der  wirklich  erreichte  Maximalwerth  tritt  ein  am  oberen 
Ende  des  Hubes,  wobei  für  eine  ganze  Hubhöhe  =ä 


cos/?=-y...sm/?=l/l-(i^)'. 

Setzt    man    hierin,    wenn  der  Winkel  der  beiden  Arme 
<(BjBi)  =  90°  ist, 

cotgy  =  ^, 
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so  wird 

-.-=wiVM5r+^i « 

Ebenso  findet  man  für  den  zweiten  Arm  Ei 
Ti:Pi=  sin  (ß^  —  y^) :  sin  y^  , 

sm  ;^i 

Ti  erhält  seinen  Maximalwerth  für  (/^i  — ;'i)  =  90°,  welcher 
Grenzwerth  bei  den  in  Fig.  355  gezeichneten  normalen  Ver- 
hältnissen auch  bei  der  äussersten  Ausweichung  des  Armes  Ri 
nach  links  nicht  erreicht  wird.  Der  wirklich  erreichte  Maximal- 
werth tritt  ein  am  Ende  der  Bewegung  nach  links,  für  welchen 
Moment  bei  einer  ganzen  Hublänge  =Si 

-^^  =  cos(180°  — /f?i)  =  -cos/?i  . 
Kl 

Setzt  man  ferner  wieder    cotg  p/^  =  -^ ,  so  wird 


r...,=P.|§y>-(^fi)V^| 0) 

Für  die  Verbindungsstange  ergibt  sich  aus  Fig.  355 
S  :  P=sin/9  :  sin/, 


oder 


woraus 


S  :  Fl  =sin(180^  — /?i)  :  sin;'i , 


^^pSin^^p  sin_^                    ^  ^ 

sin  /         ^  sin  /i 

Die  Spannung  S  in  der  Zugstange  erhält  ihren  grössten 
Werth,  wenn  sin  ß  und  sin  ßi  gleichzeitig  =  1  sind,  d.  h.  wenn 
die  Arme  in  ihrer  mittleren  Stellung  sich  befinden ;  für  diesen 
Fall  wird 
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sm  /      sm  ;'i 


Nun  ist  aber 


sowie 


daher 


l^=l/^i:;^=l/^T(f)^ 


.„..=p1/.+(|)'=p.  !/.+(§)• s> 

Der  Druck  auf  die  Unterstützung  am  Drehungspunkte  der 
Winkelschwinge  ist,  wenn  P  und  Pj  stets  in  gleicher  Richtung 
bleiben  (P  stets  vertical,  Pj  stets  horizontal),  für  jede  Stel- 
lung der  Winkelschwinge  constant,  nämlich 


=pi/7T^=p.i/:T(ir. .> 

mithin  gleich  dem  Maximalwerthe  von  S, 

Die  Hubhöhen  s  bezw.  Si  sollen  nicht  grösser  als  die  Arm- 
längen, d.  h.  der  Schwingungswinkel  2  a  oder  2  cci  eines  Armes 
nicht  mehr  als  60°  betragen. 

§.  87.   Constructive  Details  fUr  Schwingen. 

Die  Höhe  eines  Armes  einer  geraden  ein-  oder  zweiarmigen 
oder  einer  Winkel-Schwinge  soll  0,3  bis  0,5  von  dessen  Länge 
betragen.  Die  Axe  der  Schwinge  ist  auf  Biegung  zu  rechnen,, 
und  zwar  nimmt  man  bei  einfachen  Schwingen  die  Belastung 
in  deren  Mitte  concentrirt,  bei  zweischildigen  je  die  Hälfte 
der  Belastung  in  der  Mittelebene  eines  Schildes  an.  Die  Ent- 
fernung der  Zapfen  der  Axen  ist  ungefähr  gleich  der  Höhe 
der  Schwinge  zu  machen,  um  eine  breite,  solide  Unterstützung 
zu  erhalten. 

Keller,  Constructiowilehre.  30 
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Zweischildige  Schwingen  müssen  durch  Querverbindungen 
derart  verbunden  sein,  dass  auf  gleiche  Beanspruchung  beider 
Schilde  gerechnet  werden  kann.  Derlei  Querverbindungen 
werden  hergestellt  in  Gusseisen  (Fig.  348),  durch  Bleche  und 
Winkeleisen,  oder  durch  zwischengenietete  Doppel-T-Eisen  etc. 


Besonderes  Augenmerk  ist  zu  richten  auf  die  Construction 
der  Naben  für  die  Hauptaxe  der  Schwinge. 

Man  nimmt  die  Befestigungslänge  der  Nabe  =  0,4  bis  0,5 
von  der  Höhe  der  Schwinge  an;  bei  Constructionen  in  Guss- 
eisen wird  Nabe  und  Schwinge  in  einem  Stücke  gebildet,  bei 
Constructionen  in  Schmiedeisen  werden  besondere  Naben  von 
Schmied-  oder  Gusseisen  an  die  Blechfüllung  der  Schwingen 
angenietet  und  linden  sich  hiefür  die  in  Fig.  356  c.  bis  f. 
gezeigten  Constructionen. 

Fig.  356  a.  Aussen  angenietete  Nabe  mit  grosser  Befestigungs- 
scheibe ; 

>  356  b.  aussen  angenietete  Nabe ;  die  Befestigungsschrauben 

oder  Nieten  sind,  da  das  Blech  auf  der  Nabe  auf- 
ruht, nicht  auf  Abscheerung  beansprucht; 

>  356  c.  3-theilige  Nabe   (ein  Mittelstück  und   äussere  Bei- 

lagen) mit  kleiner  Befestigungsscheibe ; 

>  356  d.  1-theilige  Nabe  mit  innerer  Befestigung  zwischen  den 

Schilden;  gleichzeitig  Querverbindung  für  dieselbe; 

>  356  e.  2-theilige  Nabe   mit  Verbindungsfuge  in  der  Mitte 

zwischen   den   Schilden;    gleichzeitig  als   Querver- 
bindung durch  die  ganze  Höhe  der  Schwinge; 

>  356  f.  1-theilige  Nabe  für  einen   durchbrochenen   (ameri- 

kanischen) Balancier,  die  Längsbänder  von  Kasten- 
form ;  conische  Bolzenschrauben. 
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Mit  denselben  Modificationen,  wie  sie  an  der  Balancieraxe 
sich  finden,  können  auch  die  Aufnahmsstellen  von  anderen 
Zapfen  construirt  werden,  wie  vornehmlich  die  Balancierköpfe. 

Die  äussere  Stärke  der  Nabe  ist  mit  Bezug  auf  den  Durch- 
messer d  ihrer  Bohrung  zu  rechnen  mit 

J  =  0,4  (d-f  lO™»»)  für  Gusseisen, 
S  =  0,35  (d  + 10"»"*)  für  Schmiedeisen ; 

man  wird  aber  durch  Aushöhlung  der  Naben  zum  Theil  Er- 
leichterung der  Construction,  zum  Theil  die  Anbringung  von 
Arbeitsleisten  ermöglichen. 

Die  Stärke  der  Befestigungsscheiben  an  den  Naben  muss 
an  den  äussersten  dünnen  Theilen  mindestens  zwei  mal  so 
stark  sein  als  das  Blech  der  Schilde,  die  Befestigungsnieten 
die  gleichen  wie  an  der  Tragconstruction  der  Arme. 


ANHANG. 
Befestigungsschrauben  nach  Whitworth'schem  Gewindsysteme. 

Fig.  357. 


Es  bezeichnet 

d  den  Bolzen-  oder  äussern  Gewinddurchmesser, 

(?j  den  Kern-  oder  innern  Gewinddurchmesser, 

n  die  Anzahl  der  Gänge  auf  eine  gewisse  Länge, 

s  die  Ganghöhe, 

t  die  Gangtiefe  =0,64  5, 

D  den  Durchmesser  des  in  das  Mutternsechseck  eingeschrie- 
benen Kreises  =  5°^™  +  1»^  <^ » 

h  die  Höhe  der  Mutter  =d, 

hl  die  Höhe  des  Kopfes  =0,7öf, 

2>i  den  Durchmesser  der  Unterlagscheibe  =11/32), 

dl  deren  Dicke  =0,1  D. 
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